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Antriebsstrang und Verfahren zu dessen Betrieb 

Die grofie Verbreitung des ZMS in Figur 1 beruht nicht zuletzt auf dem in vieler Hinsicht gut funktionie- 
renden und kostengunstigen Bogenfederdampfer. Zu den Starken gehoren: 

• Hohe Reibung bei groRen Verdrehwinkein (Start) und niedrige Relbung bei kleinen Verdrehwinkein 
(Zug) 

• Niedrige Federrate dank guter und flexibler Bauraumausnutzung 

• Anschlagsdampfung integrierbar (Dampfungsfeder) 

Jedes Konzept hat naturlich auch seine Schwachen. Unter Drehzahl entsteht durch die Fliehkraft zu- 
satzliche Reibung zwischen der Bogenfeder und der Schale. Die Isolation des Getriebes im Zug - der 
Hauptgrund. warum ZIVIS eingesetzt werden - ware ohne diese zusatzliche Reibung besser. Aufierdem 
kann die Bogenfeder durch diese Reibung im Kanal vorgespannt liegen bleiben. Trifft der Flansch auf 
eine vorgespannte Bogenfeder, wirkt diese wie eine starre Wand. Die Schwingungs-isolation geht ver- 
loren. 

Im Rahmen dieses Beitrages werden hauptsachlich Ma&nahmen aufgezeigt, die mehi^ere Betriebszu- 
stande verbessern. Die Diskussion wird gefuhrt anhand: 

• der Isolation im Zug, die die Hauptfunktion des ZMS darstellt, 

• des Lastwechselverhaltens im Schub. Das ist ein typisches Beispiel fur einen Zustand, der durch 
die im Kanal vorgespannte Bogenfeder beeinfiusst wird. 

Zum leichteren Verstandnis von Einflussfaktoren auf das Reibverhalten von Bogenfedern unter Flieh- 
kraft kann man den physikalischen Zusammenhang betrachteri: 

Fliehkraft = m • o)^ • r 
Verschiebemoment = p • m • o)^ • 
Verschiebemoment bei 3000 min*^ 
0.15 -1 kg (300 rad/s)^ • (0,12 m)^ = 200 Nm 

Bei 3000 min*'' betragt das Moment, um die Bogenfederzuverschieben, rund 200 Nm. Wird eine seiche 
Bogenfeder an den Anschlag geschoben. liegt sie auch nach der Entlastung noch mit 200 Nm vorge- 
spannt am Anschlag. Es ist leicht vorstellbar. dass typische Schubmomente von etwa 40 Nm die Bo- 
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genfedern nicht mehr federnd betatigen konnen. (Es stehen aber GegenmaRnahmen durch Anderung 
der Flanschgeometrie oder der Innenfeder zur Verfiigung!). 

Aber auch bei z. B. 1500 min~\ ein besonders fur die Zugisolation interessanter Bereich, kann diese 
Reibung mit 50 Nm nicht vemachlassigt warden. 

Den groflten Einfluss hat der Kontaktradius Bogenfeder zu Bogenfederschale. Verlagert man den 
Dampfer radial nach innen, wie es z. B. im DFCII oder bei ihrer modernen Variante SRD (Small Radial 
Damper), Figur 2, realisiert wurde, nimmt die Reibung quadratisch ab. Solche Konzepte losen weitge- 
hend fliehkraftbedingte Probleme, haben sich aber bisher nicht durchgesetzt, denn es geht dadurch 
Federkapazitat vertoren, so dass das abdeckbare Motormoment reduziert ist. 

Beim Gewicht der Bdgenfedern ist das Optimierungspotenzial nicht hoch, da geringeres Gewicht 
zwangslaufig weniger federndes Volumen und damit im Allgemeinen einen schlechteren Abkoppe- 
lungsgrad bedeutet. Niedrige Gewichte lessen sich am einfachsten uber eine hdhere Auslegungsspan- 
nung erreichen. Das Potenzial hierfur durfte weitgehend ausgeschopft sein. 

Auch durch den Entfall der Innenfeder iasst sich eine 20%ige Gewichtsreduzierung erreichen. Um das 
Anschlagmoment beizubehalten, muss dann die Drahtstarke der Aul^enfeder soweit erhoht werden, 
dass im Vergleich zum Bogenfederpaket die Steifigkeit noch hoher ausfallt. Die Isolation im Zug aber 
bleibt gleich, denn das geringere Gewicht fuhrt zu geringerer Reibung, was die hohere Steifigkeit kom- 
pensiert. Das Iasst sich ailerdings nur umsetzen, wenn das Startverhalten des Motors unkritisch ist. 

Vorteilhaft ist es. die Funktionsverbesserungen uber den Wag der Reibungsreduzierung zwischen Bo- 
genfeder und Schale zu erreichen. Zwarfehit die Reibung dann im Start, das kann aber durch zwelstufige 
Bogenfedern mit ihren sehr gunstigen niedrigen Steigungen in der fur den Start relevanten ersten Stufe 
Oder aber durch Reibsteuerscheiben kompensiert werden. 

Eine Verringerung des Reibwertes kann theoretisch durch eine Anderung jeder der drei Bestandteile 
des.Tribosystems Gleitschale - Fett - Bogenfeder erreicht werden. 

Das Verhalten der Gleitschale Iasst sich mit Hilfe von Beschichtungen beeinflussen. Versuche mit sehr 
unterschiedlich beschichteten Gleltschalen zeigten aber. dass mit Beschichtungen z. Zt. keine ausrei- 
chende Verschleillfestigkeit zu erzielen ist. Auf eine Darstellung der Ergebnisse wird hier verzichtet. 

Fur das Fett liegt bereits neben dem Standardfett eine reiboptlmierte Variante vor. Weitere Verbesse- 
rungen erscheinen schwierig. Interessanterweise zeigte sich, dass eine Erhohung der Fettmenge zu 
einer Verbesserung des Verhaltnisses Haft- zu Gleitreibung fiihrt. 

Der Einfluss von Gleitschuhen, die den Reibkontakt von Stahl/Stahl auf Polyamid/Staht umstellen, soli 
hier am Beispiel des Problems 
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"Schlag beim schubseitigen Lastwechser diskutiert werden. In Figur 3 ist hierzu eine Messung zu se- 
hen. 

Bei den abwechselnden Zug- und Schubphasen erkennt man am relativen Verdrehwinkel, dass die 
Bogenfeder in der Zugphase verstellt wird, in der Schubphase aber auf eine „Wand" auftrifft. in dem 
hier gemessenen Fahrzeug war dieses Aufschlagen spiirbar und wurde beanstandet. 

Um das Verhalten des ZMS besserzu verstehen, wurde das Lastwechselverhaiten unter Drehzahl auf 
dem Prufstand simuliert (Figur 4). 

Nach der Zugbelastung auf 300 Nm und der nachfolgenden Entlastung wird die Bogenfeder bei 28** 
abgelegt und liegt demnach vorgespannt im Kanal. Vor dem Auftreffen auf die „Wand" von 120 Nm 
muss ein LeenA^eg von 28*" durchfahren werden. Wahrend dieses Durchfalirens wurde im Fahrzeug 
der Motor mitsamt primarem Schwungrad Schwung holen und dann auf die nWand" aufschlagen. 

Die geringe Hysterese im Schubbereich fuhrt zu einem nahezu volleiastischen Impulsaustausch mil 
der „Wand 

Eine deutliche Reduzierung des Reibwertes wurde mehrfach helfen: Erstens entsteht ein kleinerer Frei- 
winkel. so dass der Motor weniger Schwung holen kann. Zweitens ist die Bogenfeder dann nicht so 
hoch vorgespannt, die „Wand" wird weniger hoch und damit leichter verschiebbar. 

Die Gleitschuhe werden einfach auf die Windungen der Bogenfeder aufgeciippt (Figur 5). wodurch nach 
wie vor alle Windungen federn konnen. Wenn die Bogenfeder auf Block geht, bleibt aulien zwischen 
den Windungen noch genug Platz, sodass Impaktbelastungen nicht direkt uber den Schuh geleitet wer- 
den. 

Die hierdurch erzielte Verbesserung des Lastwechselverhaltens ist erstaunlich (Figur 6). Jetzt 
kann die Vorspannung beim Ubergang in den Schub uberwunden und die Bogenfeder noch an- 
nahernd 10* welter verstellt werden. 

Dasspiegelt sich auch in der auf dem Prufstand gemessenen Kennlinie wider (Figur 7). Die Bogenfeder 
entspannt sich bis auf 12** (weniger „Schwung"). die „ Wand " ist deutlich reduziert (einfacher zu ver- 
schieben) und die Hysterese hoch (gute Dampfung des Aufschlages). 

Trotz spurbarer Verbesserungen im Lastwechsel gab es leider keine deutliche Verbesserung der Zu- 
gisolation (Figur 8). 

Auch bei Messungen der Teilschleifen. die den Zug abbilden, konnte eine Reibungsreduzierung nicht 
beobachtet werden (Figur 9). 

Die Hauptfunktion des ZMS ist. wie bereits erwahnt, die moglichst gute Abkoppelung des Getriebes. 
Um die immer hoher werdenden Motormomente bei gleichem Bauraum abzudecken, mussen die Kenn- 
linien steiler werden. Das fuhrt naturlich zu einer Verschlechterung derZugisolation. Da hohere Motor- 
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momente auRerdem mit hoheren Ungleichformigkelten einhergehen, musste der Dampfer sogar noch 
mehr leisten. um die Ungleichformigkeit und damit das Gerauschniveau im Getriebe gering zu halten. 

Diese Thematik wurde immer wiederaufgegriffen. Bereits 1990 wurde dargelegt, wie ein reibungsfreier 
InnendampferdieZugisoIation verbessern kann. SolcheZMS sind seit vielen Jahren bei verschledenen 
Fahrzeugherstellern in Serie. Im Folgenden wird eine Konstruktion vorgestellt, die eine moglichst nied- 
rige Federrate eriaubt. 

Das Multi - ZMS weist einen solchen neuartigen innendampfer auf (Figur 10). 

Jewells zwel Druckfedern liegen hintereinander und sind in Reihe geschaltet. Dazwischen liegen die 
Nasen eines speziellen umlaufenden Rings, der aulierdem die Aufgabe hat, die unvermeidlichen Flieh- 
krafte reibungsfrei aufzunehmen. 

Im Schnitt unterscheidet sich dieser Dampfer wenig von einem herkommllchen Innendampfer und 
braucht ahnlich viel Platz (Figur 11). Er bietet einen beachtlichen Verdrehwinkei von 18° bei einem An- 
schlagmomentvon400 Nm. Hierdurch kann eine deutliche Verbesserung derZugisolatlon erreicht wer- 
den (Figur 12). 

Da dieser Innendampfer wahrend der Startphase einen nicht unerheblichen Tell der Arbeit dem 
auflenliegenden Bogenfederdampfer abnimmt, darf letzterer auch fur kritische 4 Zylinder Diesel 
Anwendungen steiler ausgelegt werden. Das eriaubt eine neue Bogenfederanordnung: Die so- 
genannte Viererteilung. Die normale Bogenfeder wird hierbei geteilt und der Flansch zwischen 
den beiden Bogenfederteilen statt uber den Anschlag angeordnet (Figur 1 0). Die eine Bogenfeder 
ist jetzt nur noch im Zug, die andere nur im Schub aktiv. 

Damit kann der Flansch nicht mehr auf eine vorgespannte Bogenfeder stoBen, das schubseltige An- 
schtagen beim Lastwechsel gibt es nicht mehr, und die Isolation im Schubbetrieb ist exzellent. 

Da im Zug bei der normalen Bogenfederanordnung nur ein Tail federt, ist die Zugisolation bei der Vie- 
rerteilung kaum beeintrachtigt. Durch unterschiedliche Auslegung der im Zug und der im Schub beta- 
tigten Bogenfedern entsteht weiteres Optimierungspotenzial. 

Immer wieder ist versucht worden, ein Fliehkraftpendel als Tilger einzusetzen. Theoretisch kann damit 
die Haupterregende, fur 4-Zylinder die 2. Ordnung, eliminiert werden. Intensive Analysen zeigten aber, 
dass sich in 

der Kupplungsglocke im vorhandenen Bauraum kaum solche Pendel unterbringen lessen. Wie ware 
es aber mit einer Kombination mit dem ZMS? Zwei Bauarten sind denkbar (Figur 13). Bei der primar- 
seitigen Anordnung wirkt das Fliehkraftpendel auch fur den Nebenabtrieb. dafur sind relativ groRe Mas- 
sen notig (3-5 kg). 
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Bei der sekundarseitigen Anordnung wirkt das Fliehkraftpendel nicht fur die Nebenabtriebe. dafur aber 
konnen die Massen auf rund 1 kg reduziert werden. Der zusatzliche Platzbedarf entspricht einem her- 
kommtichen Innendampfer. Durch die Anordnung innerhalb des ZMS - Fettraumes kann die notige 
Schmierung durch das ZMS - Rett ubernommen werden (Figur 14). 

Um die grolien Pendelwinkel unterhalb der Leerlaufdrehzahl beherrschbar zu machen, wird das Flieh- 
kraftpendel frequenzmaBig geringfugig oberhalb der Hauptordnung abgestimmt. Auch die Toleranz- 
empfindlichkeit wird hierdurch deutlich geringer (Figur 15) 

Der Zugisolationsgewinn leidet zwar geringfugig darunter, aber eine Verbesserung von 20% wurdeim- 
merhin erreicht (Figur 1 6). 

Bei einem 4-Zyltnder mit seiner grofieren Ungleichformigkeit und hoheren Resonanzdrehzahl wird die 
Wirkung geringer ausfallen (Figur 1 7), wenn die Pendelmasse nicht entsprechend erhoht werden kann. 
Es blelbt abzuwarten, ob und fur welche Anwendungen sich ZMS nnit Fliehkraftpendel durchsetzen kon- 
nen. 

Aber auch zum Gieitschuh -ZMS gibt es noch innovative Moglichkeiten, die Zugisolation zu verbessern: 
Das sogenannte Rollschuh - ZMS. Kern der Idee ist es, die Reibung zum primaren Schwungrad durch 
den Einsatz eines Nadeliagers in den Schuhen zu eliminieren. 

Die Konstruktion geht aus Figur 1 8 hervor. Wahrend der auliere Gieitschuh den herkommlichen Reib- 
kontakt zum primaren Schwungrad herstellt, ist der innere Gieitschuh uber das Nadellager, das auf 
geharteten Blechstreifen lauft, abgekoppelt. Da ein solches Lineariager nurfureinen beschrankten Win- 
kel von wenigen Grad ausgelegt werden kann, ubernlmmt der auf&ere Gieitschuh grodere Winkelbe- 
wegungen. Esfindetdamiteine Funktionstrennungstattzwischen derBeanspruchungimZug.derdurch 
kleine WInkelbewegungen gekennzeichnet ist und in dem Reibung unerwunscht ist, und dem Start, 
der durch grof^e WInkelbewegungen gekennzeichnet ist und bei dem hohe Reibung erwunscht ist. 

Zwar ist der Bauraum fur die Bogenfeder etwas reduziert, was aber bei weitem durch das reibungsre- 
duzierende Nadellager ausgeglichen wird. Der Winkel. in dem das Nadellager wirkt. betragt zum Bei- 
spiel ± S.S**, so dass damitfijr 4-Zylinder Diesel der Zugbereich ab rund 1500 min"^ vollstandig abge- 
deckt werden kann. Ein Isolationsgewinn von 40% kann mit diesem Prinzip erreicht werden (Figur 1 9). 
Unterhalb von 1500 min"\ wo die Schwingwinkel uber jenen ± 3.5** liegen, wirken die Rollen nur teil- 
weise, und deshalb ist die Isolationsverbesserung auch nur noch teilweise vorhanden. Der benotigte 
Bauraum reduziert naturiich den Durchmesser der Bogenfeder etwas. Die fur den Start wichtige mittlere 
Federrate erhoht sich aber lediglich um rund 10%. 

Bel der Entwicklung innovativer Konzepte f ur Wandler und Wandleruberbruckungskupplungen mussen 
globale Trends in der Antriebstrangtechnologie in Betrachtgezogen werden. Die Konsumenten derZu- 
kunft werden weitere Verbesserungen in folgenden Bereichen enA^arten: 



• Kraftstoffverbrauch 

• Lebensdauer 

• Leistung 

• Komfort 

• Kosten 

Antriebstrangingenieure werden die Wunsche der Verbraucher in diesem Jahrzehnt ganz anders an- 
gehen. In bezug auf die Wandlerentwicklung mtissen meiirere neue Antriebstrangvariationen und Ten- 
denzen berucksichtigt werden: 

• CVT (stuf en loses Getriebe) 

• 6-Gang-Automatikgetriebe 

• Zylinderabschaltung 

• Startergenerator-Systeme 

• Gesteigertes Drehmoment / mehr Zylinder 

• Dieselmotoren / Benzin Direkteinspritzung 

• Niedrigere Uberbruckungsdrehzahlen 

• Wandler-Leerlaufabkopplung 

Zur Losung von NHV-Problemen kann auch eine schlupfende Wandleruberbruckungskupplung ein- 
gesetzt werden. Im Gegensatz zur Dampfermethode bietet eine schlupfende Oberbruckungskupplung 
eine Schwingungs-isolierung, indem die Schwingungsenergie des Motors absorbiert oder gefiltert wird, 
bevor sie den Antriebstrang anregt (Figur 20). Obwohi Schlupf eine Verlustenergie erzeugt, ist der Wir- 
kungsgrad einer schlupfenden Oberbruckungskupplung im Allgemeinen wesentlich hoher als der des 
unuberbruckten Wandlers. 

Durch den Betrieb des Motors in einem gunstigeren spezifischen Verbrauchspunkt wird eine Reduktion 
des Verbrauchs bei schlupfender Kupplung erzielt. Der unerwunschte Energieverlust durch den Schlupf 
wird in Warme umgewandelt, die durch das Getriebeol abgefuhrt wird. Eine Absenkung der Temperatur 
ist von entscheidender Bedeutung, damit sich die Eigenschaften des Reibmaterials und des Getriebeols 
nicht verschlechtern. Geschadigtes Reibmaterial und/oder Ol konnen ein nachteiliges Rupfen oder Pro- 
bleme mit der AnsteuerbarkeitderWandleruberbrukkungskupplung und der restlichen Schaltelemente 
im Getriebe zur Folge haben. 

• organische Belage mit Kuhlnuten 

• Carbonfaserbelage 

Der genutete organische Belag bietet sehr gute Reibeigenschaften sowie einen poten-tiellen Kosten- 
vorteil, wahrend die Carbonfasertechnologie eine verbesserte Lebensdauer, insbesondere fur Hoch- 
leistungsanwendungen, bereitstellt. 



Wenn die derzeit gebrauchlichen Reibmaterialien mit der Zeit verschleiBen, nimmt die Nuthohe 
und damit der Kuhlolstrom ab und mindert die Kuhlleistung. LuK befaRt sich derzeit mit der Ent- 
wicklung von Nuten in der Gegenlaufflache, die in den Wandlerdeckei eingepragt werden. Bei 
diesem Konzept wird ein uber der Lebensdauer nahezu konstanter Kuhlolstrom beibehalten (Fi- 
gur 21 ). Da die Nuten im Deckel nicht verschleiBen, mussen sie auch nicht so tief sein wie bisher 
im Papierbelag, Daher ist eine grofiere Anzahl von Nuten moglich, wodurch das Durchspulen 
der Reibflache verbessert wird (Figur 22). Daruber hinaus bewirken die Seiten der Nuten und 
die geringere Nuttiefe eine bessere Warmeubertragung. Das Ergebnis ist eine bessere Kuhllei- 
stung an der Reibflache als bei einer Wandleruberbruckungskupplung mit genutetem Belag bei 
gleicher Durchflussrate. 

Fur einen verbesserten Fahrkomfort ist es von Vorteil, die Wandleruberbruckungskupplung bei einer 
hohen Differenzdrehzahl und/oder hohen Drehmomenten zu betatigen, wodurch grofie Energiemen- 
gen abgefuhrt werden mussen. Fur dieses Szenario ist es sinnvoll, den Kuhlolstrom im Verhaltnis zur 
Leistung zu steigern. Bei den heutigen Konzepten hangt die Durchflussrate jedoch nur vom Druck und 
damit vom erforderlichen Drehmoment der Uberbruckungskupplung ab. Um dieser Anforderung ge- 
recht werden zu konnen, ist LuK derzeit mit der Entwicklung eines innovativen Konzepts beschaftigt 
(Figur 23). 

Der Kuhlolstrom iiber die Kupplung wird durch eine Weiterleitung des Oles in den Nuten des Deckels 
von der Hochdruckseite zu den Kolbenkammern und dann zu den Nuten der Niedrigdruckseite sicher- 
gestellt. Das Befullvolumen der Kolbenkammern steigt mit dem Druck, und damit mit dem Kupplungs- 
moment. proportional an. Der Kuhlolstrom hangt ferner von der Relativdrehzahl zwischen dem Wandl- 
erdeckei (Motor) und dem Kolben der Uberbruckungskupplung (Getrlebe) ab. da die Kolbenkammern 
mehr Oder weniger Nuten uberstreichen. Demzufolge variiert der Kuhlolstrom proportional zur je- 
weiligen Verlustleistung, da er sowohl von der Differenzdrehzahl als auch vom Moment der Uber- 
bruckungskupplung proportional abhangt. 

Die Verluste innerhalb des Wandlers konnen noch weiter minimiert werden. Fur eine Optimierung des 
Wirkungsgrads soilte die Uberbruckungskupplung so lange wie moglich geschlossen bleiben. Eigen- 
frequenzen des Antriebstrangs begrenzen den Betrieb der Kupplung jedoch auf hohere Motordreh- 
zahlen. Bei Fahrzeugen mit Handschaltgetriebe wird diese Begrenzung durch den Einsatz eines Zwei- 
massenschwungrads uberwunden, das diese Eigenfrequenzen absenkt und niedrigere Betriebsdreh- 
zahlen zulasst. 

Wenn ein Fahrzeug an einer Ampel steht. pumpt der Wandler Ol, ohne dass jedoch nutzbare 
Arbeit verrichtet wird. Manche Hersteller schalten das Getrlebe in den Leerlauf, indem sie eine 
Kupplung im Getrlebe offnen. Um das Fahrzeug in Bewegung zu versetzen, muss die Kupplung 
schnell wieder betatigt werden, was voraussetzt. dass die freilaufenden Getriebekomponenten 



abrupt zum Stillstand kommen (Figur 24). Dies muss vorsichtig erfolgen. urn einen Stoli beim 
Betatigen der Kupplung zu vermeiden - ahnlich dem Stofl, der spurbar ist. wenn ein Getnebe 
in „D" geschaltet wird. 

LuK hat den Multifunktionswandler fur Zwei- und Dreikanalkonzepte entwickelt, um: 

1. die Eigenfrequenzen des Antriebstrangs abzusenken und 

2. eine Leerlauf-Abkopplung zu verwirklichen. 

In Figur 25 ist der Querschnitt eines Zweikanalkonzepts zu sehen. Eine zweite Kupplung wurde zwi- 
schen Deckel und Punnpe eingesetzt. Der Offnungsdruck der Uberbruckungskupplung (Kanal 2 in Figur 
25) wird zwischen der Eingangswelle und der Leitradwelle zugefuhrt. und der Betatigungsdruck der 
Kupplung (Kanal 1 in Figur 25) wird zwisclien dem Pumpenhals und der Leitradwelle zugefuhrt. Da 
beim Stillstand fur beide Drucke hohe Werte aufrechterhalten werden, wird kein Drehmoment auf die 
Pumpe ubertragen, und der Wandlerwiderstand wird eliminiert. 

Wenn der Fahrer den Fufi vom Bremspedal nimmt. liegt kein Betatigungsdruck an und der Off- 
nungsdruck aktiviert die Kupplung zwischen Deckel und Pumpe. die eine ausrelchende Dreh- 
momentkapazitat bereitstellt und den Kuhlolstrom aufrechterhalt (Figur 26). Das Betatigen ist 
fur den Fahrer kaum wahrnehmbar, da nur die relativ geringe Pumpentragheit beschleunigt wird. 
anstatt dass die Turbinen- und Getriebekomponenten verlangsamt werden. 

Zum Betatigen der Wandleruberbruckungskupplung wird Druck zwischen Pumpe und Deckel zu- 
gefuhrt, und die Pumpe verschiebt sich zur Turbine hin (Figur 27). Jetzt flieflt das Motormoment 
vom Deckel uber den Dampfer und uber die Uberbruckungskupplung zur Eingangswelle. Die 
Deckeltragheit ist fest mit dem Motor, die Pumpe und die Turbine sind fest mit der Eingangswelle 
verbunden. Die Pumpentragheit wird dadurch vom Motor entkoppelt und an den Getriebeeingang 
angekoppelt, wodurch dessen Eigenfrequenz herabgesetzt wird. In diesem Betriebszustand 
ubernimmt der Wandler zusatzlich die Funktion des ZMS, weswegen die Bezeichnung „Multi- 
funktionswandler" gewahit wurde. Die Leerlaufresonanz und die Gerauschprobieme In Verbin- 
dung mit Start/Stop werden bei diesem Konzept ganzlich vermieden. 

Zum RCickwartsbetrieb benotigt ein stufenloses Automatikgetriebe (CVT) ein Planetengetriebe 
mit zwei Kupplungspaketen (Wendesatz). Das Anfahren erfolgt nach derzeitigem Stand der Tech- 
nik uber einen Wandler, eine Nasskupplung oder eine Magnetpulverkupplung. Der Zeitanteil bei 
dem das Anfahr-element oder der Ruckwartsgang zum Einsatz kommen, ist sehr gering. Trotz- 
dem wird ein erheblicher Teil der CVT-Kosten vom Planetengetriebe fur den Ruckwartsgang und 
dem Anfahrelement verschlungen. Zur Kostensenkung entwickelte LuK die Idee einer Kombi- 
nation beider Funktionen zu einem einzigen Bauteil. 



Bei der Vorwartsfahrt teitet das Wandlerleitrad die aus der Turbine abstrdmende Flussigkeit in 
die Pumpe urn und ermoglicht dadurch eine Drehmomentverstarkung. Die Flussigkeitsumleitung 
resultiert in einer Kraft, die versucht. das Leitrad in die der Pumpe und Turbine entgegengesetzte 
Richtung zu drehen. Die entgegengesetzte Drehung des Leitrads wird normalerweise durch den 
Freilauf verhindert. Wurde man jedoch das Leitrad mit der Getriebeeingangswelle verbinden, 
wurde das Fahrzeug in Ruckwartsrichtung bewegt werden. Um das erforderliche Moment zu er- 
zielen. kann die Momentenverstarkung durch Verbinden der Turbine mit dem Getriebegehause 
erzeugt werden. 

Eine spezielle Konstruktion innerhalb des Wandlers ermoglicht sowohl Vorwarts- als auch einen 
Ruckwartsbetrieb des Fahrzeugs. Bei dieser Konstruktion wird die Verbindung vom Wandler zur 
Getriebeeingangswelle und zum Getriebegehause miteinander vertauscht. 

Zur unabhangigen Steuerung der Vorwarts- und Ruckwartseigenschaften wird ein Vier-Element- 
Wandler eingesetzt. Drei Elemente des Wandlers sind im Vorwartsmodus aktiv (Figur 28), wah- 
rend im Ruckwartsmodus alle vier Wandlerelemente aktiv sind (Figur 28). 

Der Wandler mit Ruckwartsgang von LuK realisiert die ben6tigte Anfahr- und Ruckwartsfunktion 
in einem einzigen Bauteil. Diese Konfiguration spart nicht nur Kosten, sondern ist auch ausge- 
sprochen platzsparend. 

Die Vorteile von Startergeneratoren bestehen in der gesteigerten verfugbaren elektrischen Leistung 
und einem reduzierten Kraftstoffverbrauch, womit Komfort und Wirtschaftlichkeit erhoht werden. 

Durch den Einbau eines Startergenerators in einen Antriebstrang mit Wandler werden neue For- 
derungen an das Wandlerdesign gestellt. Aufierdem wird die Moglichkeit geschaffen, den Motor vom 
Wandler und Startergenerator abzukoppein, wahrend der Betrieb der Getriebepumpe aufrechterhalten 
wird. Diese Erwartungen miissen erfullt werden. um Impulsstarts und die Bremsenergieruckgewinnung 
zu unterstutzen. 

Die mit Blick auf die Zukunft unternommenen Entwicklungsbemuhungen konzentrieren sich auf mog- 
liche Kombinationen mit dem Multifunktionswandler, mit denen die Anforderungen ohne zusatzliche 
Bauteile erfullt werden konnen (Figur 31). 

Dieser Ansatz ist ein systematischer Design- und Entwicklungsprozess, bei dem mehrere Analyse- 
Werkzeuge zum Einsatz kommen. Wenn zur Durchfuhrung der notwendigen Aufgaben keine kommer- 
zielle Software zur Verfugung steht. werden entsprechende Programme firmenintern entwickelt. Die- 
sem Prozess liegt das Bestreben nach Optimierung und Verbesserung zugrunde. Er ermoglicht aber 
auch die Erkennung von Problembereichen, bevor mit dem Bau von Prototypen begonnen wird. Dies 
fuhrt zu optimalen und effizienten Wandlerdesigns. 



Die Wandleruberbruckungskupplung und der Dampfer sind wesentliche Elemente des Wandlers. LuK 
besitzt ahnliche Analyse-Werkzeuge fur das Design dieser Komponenten und die Vorhersage ihrer Lei- 
stung. 20 Jahre Erfahrung fiihren zu einer perfekten Verbindung zwischen Uberbruckungskupplung 
und Wandler. Es wurden Entwicklungsmethoden entwickelt, mit denen Torsionsschwingungen des An- 
triebsstrangs vorausberechnet und dadurch die Dampfereigenschaften optimiert werden konnen. Es 
werden Warmemodellefurdie Uberbruckungskupplung entwickelt, damit Kuhlkonzepte entworfen wer- 
den konnen, die einen Dauerschlupf der Kupplung zum Isolieren von Schwingungen ermoglichen. 

Fernet hat LuK firmeneigene Softwareprogramme entwickelt, welche das Verhalten des gesamten 
Fahrzeugs simulieren. Anderungen im Kraftstoffverbrauch und der Fahrzeugleistung bei verschiedenen 
Wandlerdesigns konnen vorhergesagt werden. noch bevor der erste Prototyp gebaut wird. 

Ein weiterer Vorteil dieses integrierten Design- und Entwicklungsansatzes besteht darin, dass innova- 
tive Losungen, die andernfalls leicht ubersehen wurden, gefunden werden. 

LuK arbeitet derzeit an folgenden innovativen Konzepten Im Bereich Drehmomentwandler: 

• Genutete Deckel anstatt genuteter Belage zur Verbesserung der Kuhlleistung der Uberbrukkungs- 
kupplung bei Betrieb mit Schlupf. 

• Schlupfabhangige Kuhlung, bei der sich der Volumenstrom durch die Uberbruckungskupplung pro- 
portional zur Schlupfleistung einstellt. 

• Multifunktionswandler als Kombination aus Wandler und ZMS. 

• Wandler mit Ruckwartsgang 

• Wandler fur Startergeneratoren 

Die Verbindung zwischen Pedal und Kupplung, das Kupplungsausrucksystem, wird in Perso- 
nenkraftfahrzeugen und leichten Nutzfahrzeugen mit manuellem Schaitgethebe heutzutage fast 
ausschliefllich hydraulisch ausgef uhrt. Betatigungssysteme mit Seilzug sind trotz der gunstigeren 
Anschaffungskosten in der Erstausrustung nahezu vollig vom Markt verschwunden. Ursache 
fur die Verbreitung der Hydraulik sind die einfachere Verlegung der hydraulischen Druckleitung 
in immer dichter gepackten Motorraumen (Rechts- und Linkslenker), die einfache Nachstellfunk- 
tion sowie die Moglichkeit, Zusatzfunktionen mit geringem Aufwand zu integrieren. 

Mit dem Einsatz von hydraulischen Zentralausruckern, die seit 1 995 einen stetig steigenden Marktanteil 
in Europa errungen haben, wurde zusatzllch noch eine erhebliche Vereinfachung in der Getriebemon- 
tage erzielt. 

Die Weiterentwicklung der hydraulischen Ausrucksysteme konzentriert sich derzeit primar auf die Ko- 
stenreduzierung, beispielsweise durch den Einsatz von Kunststoff statt Metall sowie auf MaBnahmen 
zur Steigerung des Betatigungskomforts, wie der Reduzierung der Pedalkrafthysterese und der Ver- 
meidung von Pedal vibrationen. 



Zudem eriaubt der Obergang auf das Kunststoffdesign die technisch und wirtschaftlich optimale Inte- 
gration von Zusatzfunktionen (Schwingungsdampfung, Spitzenmomentbegrenzung). 

Daruber hinaus hat LuK sich zum Ziel gesetzt, durch konsequente Umsetzung des Systemgedankens 
'Kupplung und Betatigung' vollig neue technische Losungen zu erarbeiten. 

Erster Meilenstein auf diesem Weg ist die Entwicklung eines „fehlertoieranten Kupplungssystems". 

Bei den ersten hydraulischen Kupplungsgeberzylindern bestand das Gehause aus Metall mit teilweise 
aufwandiger Bearbeitung. Mit der Einfuhrung der Kunststoffgeberzylinder wurden die Potenziale einer 
kunststoffgerechten Konstruktion zunachst noch nicht konsequent ausgeschopft. 

Sowohl die Kolben- als auch die Dichtungsiaufbahnen bestanden aus oberflachengehartetem Metali, 
die Pieuelstangen waren ubIichenA/eise aus Stahl und die Zylinder besaflen eine Vielzahi von einzelnen 
Dichtungen (Figur 32). 

Durch konsequente Weiterentwicklung ist es LuK inzwischen gelungen, die Anzahl der Einzelteile auf 
etwa die Halfte zu reduzieren und gleichzeitig weitgehend auf kostenaufwandige Metallteile zu verzich- 
ten (Figur 33). 

Funktionssichere Dichtungsiaufbahnen aus Kunststoff sind mit geeigneten Materialkombinationen zu 
bewaltigen und glasfaserverstarkte Thermoplaste ersetzen zunehmend die Pieuelstangen aus Stahl. 

Durch die Kombination von Funktionen wurde die Anzahl der Dichtungen von ursprunglich funf auf zwei 
reduziert. 

Nachteil der leichtbauenden Kunststoffgehause der Geberzylinder ist die starkere Neigung zu Quietsch- 
gerauschen. deren Ursache in dem geschwindigkeitsabhangigen Reibwert zwischen den Elastomer- 
dichtungen und der Dichtungslaufbahn liegt. 

Hierzu wurden inzwischen probate Abhilfema(inahmen entwickelt. Wird als Kolben eine Stahlbuchse 
verwendet, bietet sich eine Kohlenstoff-Beschichtung an, die sehr wirkungsvoll jedoch auch kosten- 
treibend ist. Alternativ liefert LuK einen Kolben aus duroplastischem Material. Dannit konnen ebenfalls 
storende Quietschgerausche mit verschiedenen Bremsfliissigkeiten auch unter kritischen klimatischen 
Bedingungen zuverlassig vermieden werden. 

Die Notwendigkeit von Kostenreduktionen hat bei dem vermeintlich einfachen Bauteil hydraulische 
Druckleitung zu einer Vielzahi von Entwicklungsstufen gefuhrt. Der Stand der Technik bei den Kupp- 
lungsleitungen ist am deutlichsten an der Gestaltung der Leitungskonnektoren zu erkennen. Aktuelle 
Designs sind in Figur 34 dargestellt. 

Gegenuber Leitungen aus Stahl-Gummi gewinnen Kunststoffleitungen aus PA12 zunehmend ah Be- 
deutung. Ihre weitlaufige Verbreitung im Markt ist noch durch die Dauereinsatztemperatur 



(max. 1 20 **C). die Temperaturabhangigkeit der Volumenaufnahme und die schwache Entkopplung von 
Druckschwingungen begrenzt. 

Durch Weiterentwicklungen, wie 2. B. verbesserte Rohstoffe und optlmierte Extrusionsverfahren (Mehr- 
schlchtrohre), ist hier in Zukunft eine deutlich hohere Marktdurchdringung zu envarten. 

LuK als Systemlleferant beschrankt sich nicht nur auf die Abstimmung der Leitungsverlegung und die 
Teilelieferung, sondern entwickeit in Zusammenarbeit mit kompetenten Partnern die Leitungstechno- 
loglen weiter. 

Ein Beispiel hierfur ist der in Figur 35 dargestellte neuartlge Konnektor, der durch die Anordnung in- 
nerhalb des Zylindergehauses eine erhohte Funktionssicherheit der Verbindungsstelle von Leitung zu 
Zylinder gewahrleistet. 

Der Hersteli- und insbesondere der Prufprozess der Leitung wird dadurch vereinfacht. Der Funktionstest 
erfoigt im Rahmen der ohnehin notwendigen Dichtheitsprufungen der Zylinder. 

In hydraulischen Zentralausruckern (CSC) sind unterschiedliche Funktionen in einer kompakten und 
einfach an das Getriebe zu montierenden Einheit integriert. 

Derzeit bestehen die meisten Zentralausruckergehause aus Aluminium in druckgegossener Oder ge- 
schmiedeter Form, die eine aufwandige Bearbeitung und nachgeschaltete Impragnier- bzw. Eloxalbe- 
handlung erfordern (Figur 36). 

Eine deutliche Reduktion des Bearbeitungsaufwandes wird durch spritzfertig hergestellte Kunststoff- 
gehause aus glasfaserverstarktem thermoplastischem Material erreicht (Figur 37). 

Die hohe Temperaturbestandigkeit des gewahlten Materials (Polyphtalamid, PPA) garantiert. dass die 
Funktion und Dauerhaltbarkeit der Zentralausrucker mit Kunststoffgehause gegenuber denen mit Alu- 
miniumgehause nicht nennenswert eingeschrankt sind. Die Medienvertraglichkeit des eingesetzten 
PPA's gegenuber Bremsflussigkeit und anderen im Motorraum vorhandenen Stoffen ist ausgezeichnet. 

Durch eine intelligente Formgebung des Gehauses kann die Spreizkraftzwischen der Fuhrungshulse 
und dem Gehause so gestaltet werden. dass die Verschraubung vollig entlastet ist bzw. die resultierende 
Druckkraft den Ausriikker sogar gegen das Getriebegehause druckt (Figur 38). 

So fiihrt z. B. eine Ausruckkraft von 2000 N bei dem CSC (Figur 38 links) zu einer von den Befesti- 
gungsschrauben aufeunehmenden Spreizkraft zwischen Fuhrungshulse und CSC-Gehause von ca. 
4400 N (I). Bei dem rechts dargestellten CSC ergibt sich bei identischer Hydraulikflache von 630 mm* 
eine resultierende Kraft von ca. 350 N, die das CSC-Gehause an das Getriebe druckt und damit die 
Verschraubung vollstandig entlastet. 

Die Volumenaufnahmen derZentralausruckervarianten in Aluminium bzw. Kunststoff sind bis zu einer 
Temperatur von 120 **C praktisch vergleichbar (Figur 39). 



Die geringf ugig groliere Volumenaufnahme der Kunststoffgehause bei hoheren Temperaturen ist durch 
eine geeignete Auslegung des Systems Kupplung und Betatigung problemlos zu kompensleren. 

Mit der Serieneinfuhrung des LuK Kunststoffzentratausruckers kommt eine neue Fettqualitat zum Ein- 
satz. Dieses Fett sorgt uber die gesamte Lebensdauer des Ausruckers fur eine konstant niedrige Rei- 
bung (Figur40). 

Die dadurch geringen Kraft- und Weghysteresen sind Voraussetzung fur eine exakte Modulation der 
Kupplung in fuflbetatigten und automatisierten Systemen. 

LuK nutzt konsequent die Potenziale des Kunststoffdesigns, um den Grad der Funktionsintegration zu 
erhohen. Fur die Kunststoffnehmerzylinder wurde ein Zweistufenventil entwickelt, das im Servicefal! 
eine einfache manuelle Bedienung ohne Werkzeug bei der Befullung und Entluftung ermoglicht 
(Figur41). 

Die Funktion des Spitzenmonnentbegrenzers wurde als schaltbare Blende in den Ausrucker integriert. 
Durch den in Einkuppelrichtung verkleinerten Offnungsquerschnitt wird der Volumenstrom verzogert 
und damit die Einkuppelzeit verlangert. 

Beim Auskuppein stromt das Fluid nahezu ungehindert und ohne Druckwiderstand durch die Zulauf- 
bohrung (Figur 42). 

Eine neue Variante des bisher als Kribbeifiiter bekannten Schwingungsdampfers lost mittels einfacher 
Formdichtungen das bisherige Feder-Ventil-Design ab. Durch unterschiedliche Vorspannungen der 
Formdichtungen lasst sich der Offnungsdruck und damit die Amplitude der gefiiterten Druckschwankung 
anwendungsspezifisch abstimmen. Das Design eriaubt eine einfache Integration in das Gehause bzw. 
in die Anschlussadapter (Figur 43). 

Um den kleiner werdenden Bauraumen innerhalb der Getriebeglocke durch vergroderte Wellenlage- 
rungen und in den Kupplungsraum hineinragende Schaltstangenabstutzungen Rechnung zu tragen. 
bietet sich die in Figur 44 dargestellte Bauform des Zentralausruckers mit Kunststoffgehause und nur 
noch zwei Anschraubbohrungen an. 

Die Besonderheit dieser konstruktiven Variante ist. dass die Anschraubung nur zur Lagefixierung dient 
und unter Druckbeanspruchung lastfrei bleibt. Die Druckneutralitat wird durch eine im Montageprozess 
an das Gehause angebordelte Fuhrungshulse realisiert. 

Glelchzeitig bietet diese Bauform den kurzesten axialen Bauraum ohne eine Einschrankung des Kol- 
benhubes. 



Der Anschluss zur Leitung bzw. der Ausgang aus dem Getriebe wird uber entsprechende Adapter dargestellt. In diese 
Bauteile lassen sich ebenso die Zusatzfunktionen wie Entlufter, Spitzenmomentbegrenzer und Schwingungsdampfer 
integrieren. 

Durch dieses modulare Design ist es moglich. verschiedene Getriebe eines Herstellers mit dem iden* 
tischen CSC - Grundkorper zu kombinieren. Die Anpassung an die getriebespezifischen Randbedin- 
gungen erfolgt uber die Adapter. 

Beide Bauformen sind nach LuK Nomenklatur „Semi - Kunststoffausrucker". d. h. Ausrucker mit 
Kunststoffgehause und Stahlfuhrungshulse. 

Die Entwicklung einer Kunststofffuhrungshulse bzw. eines Voil - Kunststoffausruckers ist weit voran- 
geschritten. Der Kunststofffuhrungshulse wird hinsichtlich Material und Oberflachendefinition beson- 
dere Beachtung geschenkt, da die Hulse zusatzlich zur Funktion als Dichtungslaufbahn auch die Ab- 
stutzung und Fuhrung des Kolbens gewahrleisten muss. 

Bei den auf^enliegenden Nehmerzylindern hat eine vergleichbare Entwicklung wie be! den Kupplungs- 
geberzylindern stattgefunden (siehe Abschnitt Kupplungsgeberzylinder). Die Integration von Zusatz- 
funktionen ist analog den Zentralausruckern realisierbar (Figur 45). 

Die immer empfindlicher werdenden Antriebsstrange sowie die zunehmenden Schwingungsanregun- 
gen durch hohere Ungleichformigkeiten der Motoren haben die Kupplungssysteme hinsichtlich der Fer- 
tigungstoleranzen an die Grenze des wirtschaftiich Machbaren getrieben. 

Bin groRer Schritt in Richtung Jehlertolerantes Kupplungssystem" lasst sich durch die Verbindung des 
Zentralausruckers mit der Kupplung zu einem Modul erreichen (Figur 46). 

Hierbei wird ein hydraulischer Zentralausrukker am Gehause mit einem zusatzlichen Walzlager ver- 
sehen, welches sich gegen den Kupplungsdeckel abstutzt (Figur 47). 

Die Baueinheit, bestehend aus Kupplung und Ausrucker, wird in der gezeigten Ausfuhrung an das 
Schwungrad angeschraubt. 

Axialschwingungen der Kurbelwelle, die durch den Verbrennungsprozess des Motors verursacht war- 
den, stutzen sich bei heutigen Systemen 'Kupplung und Betatigung' am getriebefesten Ausrucker ab 
und fuhren damit einerseits zu Druckschwankungen im Ausrucksystem bzw. Pedalvibrationen, ande- 
rerseits zu Momentenschwankungen im Kupplungsaggregat (Figur 48 links). 

Durch die Unterbrechung des Kraftflusses zwischen dem Ausrucker und dem Getriebe werden Axial- 
und Biegeschwingungen der Kupplungsseite nicht mehr in das hydraulische System ubertragen. Pe- 
dalvibrationen konnen somit effektiv bekampft werden (Figur 48 rechts). 

Messungen an einem Prototypenfahrzeug sind in Figur 49 dargestellt. 

Ebenso lassen sich alle in der Schlupfphase durch Axialschwingungen erzeugten Momenten- bzw. Ge- 
triebedrehzahlschwankungen auf ein Minimum reduzieren. In einem Versuchsfahrzeug (Dieselmotor. 



Direkteinspritzung, Hubraum 1.7 I) wurde die in Figur 50 dargestellte Drehzahlschwankung erreicht; 
dies entspricht einer Verringerung der Momentenschwankung um ± 6 Nm. Diese Reduzierung ist be- 
trachtlich in Anbetracht der Tatsache, dass empfindliche Antriebsstrange schon ab ± 1 Nm zu Rupf- 
schwingungen neigen. 

Ein weiterer Vorteil ist die vollige Entlastung der Kurbelwelienlagerung von den Ausruckkraften. 

Die Hubauslegung fur den Ausrucker beschrankt sich auf den Ausruck- sowie Verschleiflweg, d. h. be- 
zogen auf die Kurbelwellenanschraubung ist die Gesamteinheit um ca. 1 1 mm kurzer, da die Toleranz 
Kurbelwelienuberstand zu Getrieberuckwand bzgl. des Ausrucken/erfahnfti^eges nicht mehr berucksich- 
tigt werden muss. Zudem bietet dieses Modul die Mogiichkeit, Kupplungen im ausgeruckten Zustand 
zu liefern und damit gegenkraftfrei sowie verzugsarm an das Schwungrad zu verschrauben. 

Technisch sowie organisatorisch wird die Anzahl der Schnittstellen minimiert, die Kupplung und der 
Ausrucker werden als ein Modul im Motorenwerk montiert, der Ausrucker ist nicht mehr - wie heute 
ubiich - auf die Schnittsteile zum Getriebe abzustimmen (Anflanschung, Radialwellendichtring etc.). 

Die im Vergleich zu konventionellen Systemen weiter getriebeseitig liegende Trennebene beim Ge- 
triebeausbau wurde von LuK an diversen kritischen Fahrzeugen gepruft, bislang konnte kein Einbau- 
zustand bzw. Fahrzeug gefunden werden, in dem die Montage dieses Moduls nicht moglich ist. 

Durch den Einsatz eines Ausruckiagers mit Schlagausgleich kann dem Kupplungssystem ein weiterer 
Freiheitsgrad gegeben werden, dessen Einengung bislang bei hohen Schieflagen der Tellerfederzun- 
gen bzw. bei empfindlichen Antriebsstrangen zu geometrisch angeregtem Rupfen gefCihrt hat. 

Nicht nur Fahrschuler konnen ein Lied von der Schwierigkeit eines kontrollierten Einkuppelvorganges 
singen, sondern oft auch geubte Fahrer, wenn sie auf ein ungewohntes Fahrzeug umsteigen. Die ge- 
ringen Leerlaufdrehzahlen und -momente sowie die uber der Drehzahl nahezu ^expiosiv" verlaufenden 
Drehmomentkurven der heutigen Dieselmotoren sind alleine iiber das Last- bzw. Kupplungspedal 
schwer zu modulieren. 

Wer wurde sich da nicht wunschen. dass eine helfende Hand automatisch eingreift, um das Abwurgen 
des Fahrzeuges zu vermelden? Vergleichbar sind die ABS - Funktion. die auch bei Bremsvorgangen 
unter Extrembedingungen das Blockieren der Rader verhindert, und das ESP, welches das Fahrzeug 
trotz Cibermutiger Fahrweise in der Kurve halt. 

Um ein Abwurgen beim Anfahren zu vermeiden, wird der Anfahrvorgang uberwacht und im Bedarfsfail 
eingegriffen. Die Uberwachung ubernimmt ein Steuergerat, welches auf ohnehin schon vorhandene 
Signale (Motor-, Raddrehzahl, ...) zuruckgreift, zusatzliche Sensoren sind nicht erforderlich. Eine Re- 
gelstrategie bewertet den Anfahrvorgang im Hinblickauf ein drohendes Abwurgen. Beim Auftreten eines 
kritischen Zustandes wird die Schliefigeschwindigkeit der Kupplung gedrosselt. 



Diese Aufgabe ubernlmmt beim hydraulischen Ausrucksystem ein elektromagnetisches Ventil, welches 
aktiv den Leitungsquerschnitt verringert und damit den Stromungswiderstand erhoht. Dadurch wird der 
Momentenaufbau der Kupplung verzogert bzw. im Bedarfsfall auch kurzzeitig gestoppt. 

Durch dieses System wird das Abwurgerisiko erheblich reduziert. Im normalen Fahrbetrieb ist das Sy- 
stem deaktiviert und fur den Fahrer nicht wahrnehmbar. 

Zur Erprobung werden mit einem Testfahrzeug Anfahrmessungen im Leerlauf durchgefuhrt (Figur 51 ). 
Zur Betatigung wird ein Kupplungspedalaktor verwendet, der ein definiertes und reproduzierbares Ein- 
kuppein ermoglicht. 

Die Figuren der linken Spalte zeigen das Ergebnis ohne Anfahrhilfe, die Figuren der rechten Spalte 
das Ergebnis mit Anfahrhilfe. Ohne Verwendung des Lastpedals lasst sich der Fahrzeugzustand links 
mit einer Einkuppelgeschwindigkeit von 25 mm/s bei starkem Rukkein gerade noch anfahren. 

Rechts in der Figur wird die oben beschriebene Anfahrhilfe verwendet. die beim Erkennen des kritischen 
Zustandes das elektromagnetische Drosselventil ansteuert. Jetzt verhalt sich dieses Fahrzeug deutlich 
besser, die Grenzsituation wird von dem Steuergerat erkannt und durch die Querschnittsverengung 
entscharft. ein deutlicher Komfortgewinn ist erkennbar. Erst bei einer Einkuppelgeschwindigkeit von 
55 mm/s stofit das System an seine Grenzen (Figur 52). 

Zusatzlich beinhaltet das beschriebene System auch die Funktion eines Spitzenmomentbegrenzers. 

Fur das scheinbar vollstandig ausgereifte Produkt der Kupplungsbetatigung werden Wege aufgezeigt. 
wie durch den Einsatz von Kunststoffen und durch intelligente Konstruktionen Kostenreduktionen erzielt 
werden konnen. Gleichzeitig wird die Funktionalitat erweitert, um den Betatigungs- und Fahrkomfort 
zu erhohen. 

Fur den Groliserieneinsatz sind folgende Losungen umgesetzt: 

• Kupplungsgeberzylinder mit Kolben aus Duroplast zur Gerauschvermeidung 

• Zentralausrucker mit Kunststoffgehause und interner Druckentlastung 

• optimierter Entlufter 

• integrierter Spitzenmomentbegrenzer 

LuK betreibt mit Nachdruck die Entwicklung von fehlertoleranten Systemen. mit denen die hoheren An- 
forderungen bzgl. Fahr- und Schaltkomfort wirtschaftlich erfullt werden konnen: 

• ein Modul, bestehend aus Kupplung und Ausrucker 

• ein intelligentes Ausrucksystem, welches in der Lege ist, den Einkuppelvorgang zu kontroliieren 
Fur die Zukunft ist zu erwarten, dass dieser Systemgedanke zu vollig neuen technischen Losungen fuhrt. 

Neben den bekannten Produkten zur Reduzierung der Torsionsschwingungsprobleme des Fahrzeug- 
antriebsstranges, zu denen Dampfer in Kupplungsscheiben, Zweimassenschwungrader sowie Damp- 



fer fur Wandleruberbruckungskupplungen gehoren, beschaftigt sich LuK verstarkt mit der Torsions- 
schwingungsproblematik im Verbrennungsmotor. Eine Neuentwicklung zu diesem Problemfeld ist ein 
Torsionsschwingungsdampfer fur die Kurbelwelle. 

Die Kurbelwelle eines Verbrennungsmotors stellt ein schwingungsfahiges System (Figur 53) dar, mit 
alien damit verbundenen Problemen bei Resonanzdurchgangen bzw. langerem Betreiben des Motors 
in den Resonanzdrehzahlen. 

Zu diesen Problemen gehoren vor allem die grofien Schwingwinkelamplituden (Verdrehung eines Kur- 
belwellenendes gegen das andere), die Gerausche verursachen und zu unzulassig hohen Torsions- 
spannungen in der Kurbelwelle fiihren konnen. Torsionsbruche sind die Folge. 

Figur 54 zeigt beispielhaft eine Messung an der Kurbelwelle eines Dieselmotors ohne Schwingungs- 
dampfer. Dargestellt sind der Verdrehwinkel der Kurbelwelle zwischen Schwungrad und dem anderen 
Kurbelwellenende. bei Zylinder 1 sowie die Ordnungsanalyse der Schwingungsamplituden des freien 
Kurbelwellenendes uber der mittteren Drehzahl. Der Gesamtverdrehwinkel zwischen Kurbelwellenen- 
de und Schwungrad betragt bei den verschiedenen Resonanzdrehzahlen zum Tell mehr als das Dop- 
pelte des zulassigen Wertes. Betrachtet man die einzelnen Ordnungen. ist zu erkennen, dass die Ma- 
xima im Verdrehwinkel bei diesem Motor hauptsachlich durch die 5.. 5.5. und 7.5. Ordnung hervorge- 
rufen werden. Dabei wird jeweils die erste Eigenfrequenz der Kurbelwelle angeregt. die hier bei ungefahr 
420 Hertz liegt. 

Zur Reduzierung der Kurbelwellenbelastung werden Schwingungsdampfer Oder Schwingungstilger 
eingesetzt. Stand der Technik sind Schwingungsdampfer mit Federkopplung (Gummidampfer) bzw. 
ohne Federkopplung (Viskositatsdampfer). 

Ein Dampfer mit Federkopplung besteht prinzipiell aus einer Drehmasse mit einem definierten Mas- 
sentragheitsmoment. die uber Federelemente mit der Kurbelwelle verbunden ist. Aus der Verdrehstel- 
figkeit der Federelemente und dem Massentragheitsmoment der Drehmasse ergibt sich die Eigenfre- 
quenz des Dampfers, die auf die Eigenfrequenz der Kurbelwelle abgestimmt sein muss. 

In Figur 55 ist die grundsatzliche Wirkung eines Dampfers mit Federkopplung auf die Resonanzkurve 
einer Kurbelwelle dargestellt. 

Durch den Dampfer werden die Schwingungseigenschaften der Kurbelwelle verandert. Das System 
erhalt einen zusatzlichen Freiheitsgrad. bei Dampfung Null verschwindet die ursprungliche Resonanz- 
stelle vollig, dafurtreten zwei neue Resonanzen auf. Bei sehrhoher Dampfung ergibt sich keine Wirkung, 
der Dampfer ist quasi starr angekoppett, es zeigt sich annahernd die Grundresonanz der Kurbelwelle. 
Bei richtiger Auslegung der Dampfung treten weder die neuen noch die ursprunglichen Resonanzen 
storend hervor. 
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Zumindest Im PKW-Bereich sind die eingesetzten Kurbelwellendampfer aulierhalb des Motors am frei- 
en Kurbelwellenende befestigt und haufig in die Riemenscheibe integriert (Figur 56 oben). Systembe- 
dingt (Energieaufnahmekapazitat der Federelemente, Warmehaushalt. Temperaturabhangigkeit von 
Dampfung und Federrate) setzen sie fur ihre Funktion bestimmte Mindestmassentragheitsmomente 
voraus. 

Fureinige neue Motorgenerationen ist vorgesehen (zum Tail aus Bauraumgrunden), die Nebenaggre- 
gate nicht mehr durch Umschlingungsmittel am freien Kurbelwellenende sondern anderweitig anzu- 
treiben. Um einen damit verbundenen Bauraumvorteil auch tatsachlich nutzen zu konnen, muss aber 
der Schwingungsdampfer aus dem Bereich des entfallenen Riementriebes entfemt werden. 

Die Idee war, den Dampfer moglichst bauraumneutral in die Kurbeiwange zu integrieren (Figur 56 un- 
ten). Dazu kann der Dampfer nicht als gesclilossener Ring ausgefuhrt werden, sondern muss hufei- 
senformig ausgebildet sein. 

Das Ergebnis der LuK Uberlegungen ist der interne Kurbelwellendampfer, auf Englischrlnternal Cranks- 
haft Damper (ICD), in Figur 57 montiert auf einer fur den Dampfer entsprechend modifizierten Kurbel- 
welle. 

Der Dampfer befindet sich auf der ersten Kurbeiwange und wird durch zwei Radialschrauben und. je 
nach EinsatzfatI, mit einer oder zwei Axiaischrauben auf der Kurbetwelle befestigt und anschlief^end 
zusammen mit dieser in den Motorblock eingebaut ( Figur 58). Der Dampfer ersetzt gleichzeitig eines 
der Gegengewichte der Kurbelwelle. 

Der ICD zahlt zu den federgekoppelten Dampfern. Das Gehause ist direkt mit der Kurbelwelle verbun- 
den. zwischen Gehause und Drehmasse befindet sich eine Dampfungseinrichtung (Figur 59). Die Dreh- 
masse selbst wird gebildet aus zwei Blechen zur Federfuhrung, einer Distanzscheibe und einem axial 
wirkenden Federblech zum Toleranzausgleich. verbunden durch Abstandsbolzen. Die Reibungsdamp- 
fung erfolgt hauptsachlich in den Kunststoffgleitlagern, von denen die Fliehkraft der Drehmassen auf- 
genommen wird. Die Federelemente sind in Napfen gefuhrte Stahldruckfedern. 

Die Druckfedern sind zur Vermeidung von Unstetigkeiten beim Nulldurchgang der Drehmasse gegen- 
einander vorgespannt. Beim Schwingen in eine Richtung wird die Halfte der Federn starker gespannt, 
wahrend die andere Halfte entlastet wird, ohne die Vorspannung vollig zu veriieren (Figur 60). 

Stahldruckfedern haben gegeniiber Gummifederelementen den Vorteil der konstanteren Federrate 
uber der Temperatur und ermoglichen auf Grund ihrer hoheren Energieaufnahmekapazitat grofiere 
Schwingwinkel. Dadurch benotigt ein Dampfer mit Stahldruckfedern bei gleicher Wirkung wie ein Gum- 
midampfer ein 

geringeres Massentragheitsmoment der Drehmasse. Nur deshalb ist bei den eingeschrankten Bau- 
raumverhaltnissen im Kurbelgehause ein funktionierender Kurbelwellendampfer darstellbar. 



Durch die nicht geschlossene Form des Dampfers ergibt sich zwangslaufig eine Drehzahlabhangigkeit 
derauf die Gleitlager wirkenden Krafte. Durch geschickte konstruktive Anordnung der Druckfedern kann 
deren Vorspannung bzw. der sich daraus ergebende Kraftvektor genutzt werden, die Lagerkraft uber 
der Drehzahl zu reduzieren Oder zu verstarken. um je nach Einsatzfall die optimale Dampferreibung 
zu reaiisieren (siehe Figur 61). Vorteil dieser Losung ist, dass ein Groliteil der Dampfung unabhangig 
von der Kraft eines axialen Federelements und dessen VerschleiB- und Setzverhalten uber der Le- 
bensdauer ist. Die Fliehkraft der Dampferdrehmassen bleibt fur die Erzeugung der Reibungsdampfung 
konstant. 

Aus dem Zusammenspiel von Fliehkraft und Druckfedervorspannkraft ergibt sich die Moglichkeit ver- 
schiedene Hysterese- bzw. Reibungsverlaufe uber der Drehzahl darzustellen. (Beispielhaft in Figur 62) 

Basis fur Simulationsrechnungen der Kurbeiwelle sind. neben den konstruktiv definierten Motor- und 
Dampferkennwerten, die bei den Messungen am Motor gewonnenen Daten. Mit diesen Simulationen 
wird das Schwingungsverhalten der Kurbeiwelle nachgebildet. Figur 63 zeigt das Schwingungsmodell 
der Kurbeiwelle des eingangs betrachteten Dieselmotors und die damit errechneten Verdrehwinkel der 
Kurbeiwelle, vergleichend ohne Dampfer und mit dem von LuK realisierten ICD. Die durch die Reso- 
nanzen bedingten Spitzen im Kurbelwellenverdrehwinkel sind deutlich reduziert. 

Die mit dem Simulationsmodell berechneten, theoretischen Reduzierungen des Kurbelwellenschwing- 
winkels durch Einsatz des ICD finden ihre Bestatigung in den Messungen am realen Motor (Figur 64). 
Auch in der Ordnungsanalyse zeigt sich die Reduzierung der Kurbelwellenbelastung. Die Hauptord- 
nungen (5., 5,5.. und 7,5. Ordnung) sind deutlich verringert (Figur 65). 

Alle voranstehenden Betrachtungen beziehen sich auf den Einsatz eines einzelnen ICD auf der Kur- 
beiwelle. Mittlerweile arbeitet LuK an Anwendungen (z. B. 6-Zylinder Benzinmotoren), bei denen auf 
Grund des realisierbaren Massentragheitsmomentes der Drehmassen dessen Wirkung nicht ausrei- 
chen wurde oder unzulassig hohe Belastungen im Dampfer auftreten wurden. In diesem Fall besteht 
die Moglichkeit, zwei nahezu identische Dampfer auf den ersten beiden Kurbelwangen einzusetzen 
(Figur 66). Dabei mussen die Axialschrauben des einen Dampfers durch die Bohrungen der Kurbeiwelle 
zur Befestigung des anderen Dampfers angezogen werden. 

Der LuK ICD kann mit Starter/ Generator-Systemen und Motoren mit riemenlosem Antrieb der Nebe- 
naggregate eingesetzt werden. Die Installation des Dampfers im Kurbelgehause ermoglicht eine kur- 
zere Baulange des Motors. Da der Dampfer anstelle eines Gegengewichts montiert ist und der externe 
Dampfer entfallt, kann die Masse des Motors um bis zu 2 kg reduziert werden. Durch den Einsatz von 
Stahldruckfedern ist die Dampferfunktion unabhangig von der Temperatur und in relativ engen Tole- 
ranzen darstellbar. Fur unterschiedliche Anwendungen sind im ICD verschiedene Dampfungskennli- 
nien realisierbar. Somit stellt der LuK ICD eine weitere Moglichkeit zur Reduzierung von Torsions- 
schwingungen der Kurbeiwelle dar. 



Die Hauptanforderungen an den Antriebstrang derZukunft sind vorgegeben. Gefordert ist eine weitere 
Kraftstoffeinsparung bei gleichzeitig gesteigerter Fahrdynamik auf mindestens gleich hohem Komfort- 
niveau. Diese Ziele mussen bei weiter steigenden Motormomenten und unverminderter Kostendisziplin 
erfullt werden. 

Das multitronic®-Getriebe von Audi mit wesentlichen Komponenten von LuK stellt eine sehr gute Losung 
der oben genannten Forderungen dar. Auch in diesem Projekt wurden wahrend der Entwicklung Er- 
hohungen der Momentenkapazitat gefordert. Die ursprungliche Getriebeauslegung sah 250 Nm vor, 
zwischenzeitlich sind 310 Nm in Serie, und weitere Momentensteigerungen stehen kurz vor der Seri- 
eneinfiihrung. 

In diesem Beitrag wird auf drei wesentliche Punkte der CVT-Entwicklung eingegangen: 

• Erhohung der Momentenkapazitat 

• Verbesserung des Wirkungsgrades 

• Steigerung des Akustikkomforts 

Fur neue Kombinationen aus IVIotor und Getriebe mit hoherer Momentenkapazitat ist ein geeignetes 
Belastungskollektiv zur Auslegung notwendig. Bei mittleren und hohen Motorisierungen ist es nicht not- 
wendig. das Belastungskollektiv proportional mit der Motorleistung hoch zu skalieren. da bei hoheren 
Motorisierungen vermehrt Teillast gefahren wird. Die Auswertung verschiedener Kundenkollektive er- 
gibt den in Figur 67 gezeigten Zusammenhang zwischen der mittleren Leistung am Rad (Belastungs- 
kollektiv) und der nominellen Motorleistung. 

Je nach Kundenkollektiv ergibt sich eine Bandbreite der mittleren Radleistungen uber der Motorleistung, 
Die Mittelung der Bandbreite im zu betrachtenden Bereich der Motorleistung fuhrt zu dem Ergebnis, 
dass bei einer 50%igen Erhohung der nominellen Motorleistung die mittlere Radleistung nur um ca. 30% 
ansteigt. Die aus den Kundenkollektiven analysierten Belastungen mussen nun in Variator- und Ket- 
tenbeanspruchungen umgerechnet werden. Dies geschieht auf Basis unterschiedlicher Berechnungs- 
verfahren. 

Zur Steigerung der Momentenkapazitat werden im folgenden zwei wesentliche Punkte betrachtet: 

• Festigkeitsoptimierung der Kettenlaschen 

• Einfluss des „Strickmusters" 

Die Optimierung erfolgt mittels klassischer FE-Berechnung. Die Steigerung der Momentenkapazitat bei 
gleichzeitiger Reduktion der Masse und des Bauraums ist das Ziel. 

Zunachst werden die Laschenkrafte ermittelt. Dies geschieht mit dem Simulationstool CHAIN, das bis 
zu 900 Freiheitsgrade berucksichtigt. CHAIN berechnet sehr genau die zu erwartenden dynamischen 
Laschen- undWiegedruckstuckkrafte. Basierend auf der so berechneten Laschenkraft wird die Span- 
nungsverteilung fur die jeweilige Kontur ermittelt. 



Bei der folgenden Optimierung nutzt das Berechnungsprogramm Gesetzmadigkeiten. wie sie in der 
Natur vorkommen (Figur 68 Methode der Bionik). 

Gmndprinzip dieser Methode ist das Entfemen von Material in Bereichen niedriger Spannung und das 
Hinzufugen von Material in Bereichen hoherer Spannung (Figur 69). 

Figur 70 stellt die ursprungliche und die optimierte Laschengeometrie gegenuber. Die neue Geometrie, 
im weiteren ais „Leicht-Variante" bezeichnet. hat eine um 17% reduzierte Masse und einen um 15% 
geringeren radialen Bauraum. Zusatzlich sinkt die maximale Spannung um ca. 5%. 

Die signifikant geringere Masse und damit verbunden die geringeren Fliehkrafte wirken sich sehr positiv 
auf die Laschenspannungen (-5%) bei hohen Geschwindigkeiten aus. 

Bei den heutigen Auslegungen von Kettenvariatoren ist nicht mehr die Kette fur den kleinstmoglichen 
Laufradius bestimmend, sondern oft die Wellenfestigkeit. Der radiale Bauraumgewinn aus der Laschen- 
optinnierung wird dazu genutzt, die Wellen im Durchmesser zu vergroliern. Somit wird die notwendige 
Spannungsreduzierung der Welle erreicht, ohne die Spreizung des Variators zu reduzieren. 

Die Ergebnisse der rechnerisch optimierten Lasche sind inzwischen in ersten Versuchen verifiziert. Hier- 
zu werden die Ketteniaschen standardmafiig Pulstests unterzogen. Die Laufzeiten der optimierten La- 
schenkontur sind ca. um den Faktor 1 ,3 grofier als die der Ausgangskontur. 

Versuche auf Prufstanden und in Fahrzeugen zeigen bei der heutigen Kettenauslegung ubereinstim- 
mend. dass bei der Belastung der Wiegedruckstucke noch Reserven vorhanden sind. Dieses Potenzial 
kann ausgeschopft werden, indem das Strickmuster, die Anordnung der Laschen uber der Breite der 
Kette, variiert wird. Hierbei soli die Belastung der Laschen weiter reduziert werden, wobei 

die Wiegedruckstucke zusatzlich belastet werden. Grundsatziiches Ziel ist es, ein Strickmuster zu fin- 
den, bei dem sowohl die Laschen als auch die Wiegedruckstucke ausgewogen belastet und damit auch 
maximal ausgenutzt sind. Durch das Setzen notwendiger Randbedingungen kann die Anzahl der mog- 
lichen Strickmuster deutlich eingeschrankt werden. Das zuvor erwahnte CHAIN-Berechnungspro- 
gramm kommt aufgrund seiner Rechenzeit fur die Bewertung der verschiedenen denkbaren Varianten 
nicht in Frage. Deshalb wurde basierend auf MATLAB® ein vereinfachtes Berechnungsprogramm ent- 
wickelt, das zur Vorauswahl dient. 

Figur 71 zeigt. dass die qualitative Ubereinstimmung der Ergebnisse gut ist und es sich somit um eine 
zulasslge Vereinfachung handelt. 

Nur wenige Strickmuster, bei denen die Bauteilbelastungen insgesamt minimal sind. wenden als Pro- 
totypen aufgebaut und getestet. 

Die Laufzeiten der Ketten mit optimiertem Strickmuster sind etwa um den Faktor 2 grofier als diejenigen 
der Ausgangsvariante (Figur 72). 



Neben der rein mechanischen Opttmierung der Kette gibt es im Anpresssystem weitere Reserven, die 
Momentenkapazitat zu steigern. Wie in gezeigt, ergibt sich ein Potenzial von ca. 5% durch ein opti- 
miertes Anpresssystem. 

Unter Berucksichtigung atler genannten MaHnahmen kann die Momentenkapazitat gegenuber dem 
heutigen Serienstand um ca. 30% gesteigert werden. Figur 73 verdeutlicht diesen Zusammenhang. 

Das CVT wurde ursprungiich wegen seiner Moglichkeit, den Motor wahlweise im verbrauchsoptimaien 
bzw. leistungsoptimalen Betriebspunkt betreiben zu konnen. forciert. Zwischenzeitlich haben sich wei- 
tere Vorteile. wie sehr hoher Fahrkomfort und ausgezeichnete Fahrdynamik. als Argumente fur das 
CVT herauskristallisiert. Nach der erfolgreichen Serieneinfuhrung von CVT-Getrieben auch fur hohere 
Momente steht nun die weitere Optimierung des Wirkungsgrades im Vordergrund. 

Basis fur die Berechnungen des Wirkungsgrades ist das Programm CHAIN. 

Figur 74 zeigt beispielhaft eine schematische Darstellung des Variatormodells. Mittels Mehrkorpersi- 
mulation werden in diesem Model! alle Wiegegelenke und Laschen einzein beruckslchtigt. i n das Modell 
flielien das Strickmuster und die Teilungsfolge, also die Abfolge von kurzen und langen Laschen, ein. 
Die Durchbiegung der Wiegedruckstucke in der Umschlingung wird im Berechnungsmodell abgebildet. 
Durch diese Durchbiegung kommt es zur ungleichen Verteilung der Laschenkrafte uber der Ketten- 
breite. 

Die KonturderKegelscheibenwirdebenfalls variiert. Fur den Kontaktzwischen Wiegegelenkund Schei- 
be wird eine nlchtlineare Kontaktsteifigkeit angesetzt. 

Die Lagerung der Wellen ist nichtlinear und die Wellendurchbiegung beruckslchtigt. 

Drei wesentliche physikalische Verlustquellen finden fur die Berechnung des Wirkungsgrades Verwen- 
dung: 

• Schlupf zwischen den Stirnflachen der Wiegedruckstucke und den Kegelscheiben in Umfangsrich- 
tung und in radialer Richtung 

• Walzverluste in den Gelenken der Wiegedruckstucke 

• Materiatdampfung in alien Bauteilen 

Figur 75 zeigt die Abhangigkeit des Wirkungsgrades von der Variatorubersetzung bzw. dem Getriebe- 
eingangsmoment fur zwei verschiedene Drehzahlen. Die gezeigten theoretischen Werte entsprechen 
gut den ersten korrespondierenden Messungen. 

Zur weiteren Optimierung wurden geometrisch verschiedene Varianten berechnet. 
Figur 76 zeigt die entsprechenden Berechnungsergebnisse. 

Eindeutig zu erkennen ist der Vorteil der heutigen Serie (A) gegenuber der Variante C mit 
7" Scheibensatzwinkel. 
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Der Unterschied zwischen der Variante B und der heutigen Serie (A) ist gering. Die Serienvariante hat 
im Overdrive einen besseren Wirkungsgrad als die Variante B. Dies ist vorteilhaft, da in alien Beia- 
stungskollektiven mit sehr hohen Zeitanteilen im overdrivenahen Bereich gefahren wird. 

Bel der Variante D steigt der Wirkungsgrad um etwa ein halbes Prozent durch die Erhohung der Wel- 
lensteifigkeit. 

Gut zu erkennen ist die negative Auswirkung der Uberanpressung auf den Wirkungsgrad. Wie 
in gezeigt. ist durch die Optimierung des Anpresssystems eine Verbesserung des Wirkungsgra- 
des von ca. 2% zu erwarten. Hauptsachlich ist dies bedingt durch die Reduktion der Verluste 
am Variator und zusatzlich durch die Reduktion der Leistungsaufnahme der Pumpe. 

Die im vorhergehenden Kapitel dargestellten Reserven der Momentenkapazitat konnen alternativ auch 
zur VergroSerung der Getriebespreizung genutzt werden. Die maximalen Spreizungen von CVT-Ge- 
trieben liegen heute bei ca. 6,0. Bis zu einer VergroBerung der Spreizung auf Werte zwischen 6.5 und 
7,0 sind weitere Verbrauchsreduktionen zu erwarten. Noch groflere Spreizungen sind nicht mehr sinn- 
voll, da aufgrund der notwendigen Verstelldynamik und der dadurch bedingten Systemauslegung der 
Wirkunigsgrad wieder abfallt. Eine Spreizungserhohung von 6,0 auf 6.5 fur ein Mittelklasse-Fahrzeug 
mit ca. 300 Nm Motormoment ergibt eine Verbrauchsreduktion von etwa 1 %. 

In Summe lasst sich der Verbrauch durch Verbesserung des Anpresssystems (2%) und der Aus- 
nutzung der erweiterten Spreizung (1 %) um gut 3% senken. Ein gut ausgefuhrtes CVT hat damit 
das Potenzial. auch die neuen 6-Gang-Stufenautomaten bezuglich Verbrauch deutlich zu unterbie- 
ten. 

Ein Schwerpunkt der CVT-Entwicklung fur die Serienanwendung Ist die Akustikoptimierung der Kette 
und der Getriebestruktur. 

Wie in gezeigt, kann durch eine geschickte Verteilung von kurzen und langen Laschen die Einzelton- 
haltigkeit der Kette stark reduziert werden. Die so gefundene Teilungsfolge wird im weiteren als „Ran- 
dom" bezeichnet. 

Figur 77 stellt eine Gleichteilungskette einer Random-Kette gegenuber. Bei den gezeigten Kunstkopf- 
messungen wird bei konstanter Motordrehzahl das Fahrzeug kontinuierlich verzogert. 

In der Figur ist die Frequenz uber der abfallenden Fahrzeuggeschwindigkeit aufgetragen. Die Intensitat 
ist farblich dargestellt. 

Bei der Gleichteilungskette ist sehr gut die Einzeltonhaltigkelt zu erkennen, die bei der Random-Kette 
verschwindet. Der Wechsel von dieser Tonhaltigkeitzu einem Rauschen bewlrktjedoch. dass die Pegel 
in anderen Bereichen ansteigen. 



Das Auftreffen aufeinanderfolgender Wiegedruckstucke wird als Eingriffsfrequenz der Kette bezeichnet. 
Das Spektrum der Kettenakustik beinhaltet neben dieser Eingriffsfrequenz auch die Kettenumlauffre- 
quenz und deren Vielfache. 

Diese sogenannten Modulationsgerausche haben ihre Ursache in der breitbandigen Anregung 
der Kette. Neben der Reduktion der Einzeltonhaltigkeit ist ein mogllchst geringes Modulations- 
gerausch anzustreben. 

Das Kettengerausch istdurch den Aufprall der Kettengliederauf die Scheibensatze prinzipbedingt. Trotz 
grof^er akustischer Erfolge durch die Random-Kette gibt es also systembedingte Optimierungsgrenzen 
fur die Teilungsfolge. 

Die Unterbrechung der Gerauschubertragungswege ist eine naheiiegende Moglichkeit, die Akustik wei- 
ter zu verbessern. Ziel Ist es, den Obertragungsweg moglichst dicht an der Schallquelle zu unterbrechen, 
um aufwandige Sekundarmafinahmen zu vermeiden. 

Der hauptsachliche Obertragungsweg von der Schallquelle zur Karosserie ist der Korperschall. Der im- 
puls zwischen der Kette und den Scheiben wird als Korperschall uber die Lagerung der Scheibensatze 
in das Getriebegehause eingebracht und von dort als Luftschall weitergeleitet. Es ist also naheliegend, 
die Korperschallubertragung an den Legem so weit wie moglich zu unterbinden. 

Derzeit werden elastische Lagerabkopplungen intensiv untersacht. Um die entkoppelnde Wirkung der 
Lager theoretisch zu untersuchen, ist es notwendig, die Ubertragungsfunktion des Variators genauer 
zu analysieren. 

Die im Figur 78 rechts oben dargestellte Ubertragungsfunktion des Gesamtvariators wurde mittels 
Mehrkorpersimulation erstellt. bei der die Anregung durch eine Gleichteilungskette erfolgt. Es sind funf 
wesentliche Uberhohungen der Ubertragungsfunktion zu erkennen, die sich ais Strukturresonanzen 
des Systems Scheiben/Wellen interpretieren lessen. 

Durch das Auftrennen der Lagerkrafte am Scheibensatz 1 und 2 werden einzelne Oberhohungen ent- 
sprechend den Scheibensatzen zugeordnet. 

Am Scheibensatz 1 (SS1) werden zwei erste Biegeformen angeregt (bei 1300 Hz und bei 2700 Hz). 
Diese sind dominant im Underdrive-Bereich. was der Anregung bei kleinem Laufradius der Kette ent- 
spricht. 

Am Scheibensatz 2 gibt es drei starke Resonanzen (im Overdrive-Bereich bei 1900 Hz und 2200 ... 
2800 Hz sowie im Underdrive-Bereich bei 2100 Hz). Diese drei Resonanzbereiche sind auch in der 
Messung deutlich zu erkennen. 

« 

Das Kettengerausch macht sich hauptsachlich im Teillastbereich storend bemerkbar. Daher liegt der 
Gedanke nahe, eine zweistufige Federkennlinie fur die Lager zu realisieren. 
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Figur 79 zeigt die angenommene Lagerkennlinie sowie die Simulationsergebnisse. 

Die entkoppelnde Wirkung der weicheren Lagerkennlinien basiert nicht nur auf der Verschiebung ein- 
zelner Resonanzfrequenzen. Die akustisch optimierte Random-Kette regt bei alien Drehzahlen so gut 
wie alle Frequenzen an. Daher muss bei der Optimierung die Erhohung des effektiven Dampfungsgra- 
des im System das Ziel sein. 

Dies wird durch die reduzierte Systemsteifigkeit erreicht. Dabei ist es durchaus wichtig, das Zusam- 
menfallen und die gegenseltige Verstarkung einzelner Resonanzen zu vermeiden. Die beste Wirkung 
ergibt sich bei einer Isolation von Scheibensatz 1 und 2. 

Es gibt selbstverstandlich teilweise Zwange auf Grund der Getriebegesamtkonstruktion, die den Einsatz 
solcher abgekoppelter Lager nicht an alien Lagerstellen zulasst. Der Kettenvariator selbst verkraftet 
die Desaxierungen relativ problemlos. Kritischer sind Wellenbereiche. in denen Stimradverzahnungen 
angeordnet sind. 

Zusammen mit der Firma AFT wurde zwischenzeitlich an mehreren unterschiedlichen Getrieben die 
Wirksamkeit solcher Lagerabkopplungen nachgewiesen. 

Figur 80 zeigt eine sehr gute akustische Wirkung und bestatigt, dass mit dieser Art der Gerausch- 
abkopplung eine deutliche Verbesserung des Getriebegerausches bewirkt werden kann. 

Ein wesentlicher Punkt der derzeitigen Entwicklung von Kettenvariatoren ist die weitere Steigerung der 
Momentenkapazitat. Heute ist es moglich. bei einem Achsabstand des Variators von ca. 170 mm und 
einer Getriebe-spreizung von 6,0 Drehmomente von etwa 400 Nm zu ubertragen. Mehrbereichs- 
strukturen, wie in gezeigt, sind eine Moglichkeit, die Momente welter zu steigern. 

Bei der Optimierung des Wirkungsgrades wurden weitere Fortschritte erzielt. Damit kann das CVT-Ge- 
triebe auch gegenuber den Handschaltgetrieben und den neuesten 6-Gang-Stufenautomaten seinen 
Verbrauchsvorteil wahren. 

Zur weiteren Verbesserung der Akustik gibt es ebenfalls neue Ansatze. Neben der bisherigen Opti- 
mierung der Teilungsfoige werden Akustikmaftnahmen an den Schallubertragungswegen untersucht. 
Als besonders erfolgversprechend hat sich hierbei die elastische Abkopplung zwischen den Lagern 
der Variatoren und dem Gehause herausgestellt. 

Auch auf der Kostenseite zeigt sich im Vergleich zu anderen Getriebearten die Marktfahigkeit der CVT- 
Getriebe. 

Damit sind alle notwendigen Voraussetzungen gegeben. dass sich CVT-Getriebe in Zukunft am Markt 
durchsetzen werden. 
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Die steigenden Treibstoffpreise und die vom Gesetzgeber verordneten Emissionsrichtlinien stellen 
hohe Anforderungen an die Automobilhersteller und Zulieferer, den Wirkungsgrad des Antriebstranges 
weiter zu verbessern. 

LuK stent als Systemlieferant CVT-Komponenten wie Scheibensatze. Kette, hydraulische Steuerung 
und Dampfer her. All diese Komponenten haben einen groden Einfluss auf den Getriebewirkungsgrad 
und somit auf den Kraftstoffverbrauch des Fahrzeugs. Die mit Audi gemeinsam entwickelte multitronic® 
zeigt, dass das Getriebe einen deutlichen Beitrag zur Verbrauchsreduziemng leisten kann. Im Vergleich 
zu konventionellen 5-Gang-Stufenautomaten wird ein Verbrauchsvortell im NEFZ-Zyklus von ca. 9% 
erreicht. 

Trotz dieses Vorsprungs. den das CVT hat. wird versucht. den Wirkungsgrad weiter zu verbes- 
sern. In diesem Bericht werden zwei verlustrelevante Bauteile naher betrachtet. Der erste Ab- 
schnitt befasst sich mit den Verlusten, die durch die hydraulische Steuerung hervorgerufen wer- 
den, und den Moglichkeiten. diese weiter zu reduzieren. Der zweite Abschnitt behandelt die me- 
chanischen Veriuste im Variator in Abhangigkeit von den Anpresskraften. Hierzu wird ein neuar- 
tiges Verfahren zur Schlupferkennung und damit zur Reduzierung der Anpresskrafte und Verbesserung 
des Wirkungsgrades vorgestellt. In Figur 81 sind die Verlustanteile am Beispiel der in Serie produzierten 
multitronic® fur den NEFZ-Zyklus dargestellt. 

Die Summe der Energieverluste am Variator und der Hydraulik liegt bei ca. 15% bezuglich der Gesam- 
tenergie an der Getriebeeingangswelle. Durch weitere Optimierungsschritte, wie einer kleineren Pumpe 
und einer geanderten Anpressstrategie des Variators. soil der Wirkungsgrad des Systems weiter ver- 
bessert werden. 

Die notwendige Pumpengrolie stellt ein wesentliches Beurteilungskriterium fur die Auswahl des Hy- 
drauiikkonzeptes dar. 

Die hydraulischen Veriuste konnen. wie in Figur 82 dargestellt, uber das theoretische Fordervolumen 
und den Druck berechnet werden. 

Die Pumpengrofie wird durch das Getriebekonzept und die Getriebeleckage bestimmt. Das Getriebe- 
konzept beinhaltet beispielsweise die Entscheidung fur Einfach- oder Doppelkolben oder die Ausfuh- 
rung der Kupplungskuhlung mit einer Saugstrahlpumpe. die es eriaubt. den Kuhlvolumenstrom der 
Hochdruckpumpe zu verdoppeln. 

Je nach Fahrsituatlon benotigt das Getriebe sehr unterschiedlich grofle Volumenstrome. Das 
LuK System mit Doppelkolben und Drehmomentfiihler zeichnet sich dadurch aus, dass die Spit- 
zenbedarfswerte fur Verstellung, Kupplungskuhlung und Anpressung Im gleichen MaBe die Pum- 
pengrolie bestimmen. Der grofie Volumenstrombedarf der Scheibensatze fur dynamische Ge- 
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triebeverstellungen bei Vollbremsung von konventionellen CVT mit Einfachkolben kann durch 
das Doppelkolbensystem auf ein Drittel reduziert werden. 

Ein weiteres wichtlges Auslegungskriterium fur die Dimensionierung der Pumpengrolie stellt die Kupp- 
lungskuhlung dar. Im Anfahrmodus benotigt die nasse Kupplung einen hohen Kuhlolvolumenstrom auf 
niedrigem Druckniveau, um die entstehende Verlustleistung abfuhren zu konnen. Die Zeitanteile, in de- 
nen zusatzlich zur Hochdruckpumpe ein Volumenstrom zur Kupplungskuhlung benotigt wird, betragen 
im NEFZ weniger als 2%. Auf Grund der geringen Zeitanteile 1st es nicht sinnvoll, diesen Spitzenbedarf 
allein mit der Hochdruckpumpe abzudecken. Stattdessen wird eine kostengunstige zuschaltbare Saug- 
strahlpumpe, die keine Antriebsleistung erfordert, verwendet. Die Saugstrahlpumpe nutzt die vorhan- 
dene kinetische Energie des Ols mittels Injektonwirkung zur Erhohung des Volumenstromes. 

Einen weiteren wichtigen Aspekt fiir die Auslegung der Pumpengrofie stellt die interne Getriebeleckage 
dar. Diese setzt sich wie folgt zusammen: 

• Interne Pumpenleckage 

• Steuerungsleckage 

• Leakage der Gleitdichtringe 

• Schiebesitzleckage der Scheibensatze 

All diese Leckagen sind stark temperatur-. druck- und toleranzabhangig. In einem Getriebe gehen viele 
Bauteileinzeltoleranzen in die Leckagebilanz ein. Die Wahrscheinlichkeit, dass all diese Spiele gteich- 
zeitig ein Maximum aufweisen. lst sehr gering. Aus diesem Grund werden die Maximaltoleranzen im 
Sinne einer statistischen Betrachtung berucksichtigt. Somit wird die Pumpe nicht unnotig groB dimen- 
sioniert. Fiir die Berechnung der Getriebeleckage werden alle einzelnen Leckagestellen erfasst und in 
einer Bilanz zusammengefuhrt. 

In Figur 83 sind zwei kritische Betriebszustande dargesteiit. Fiir beide Zustande wird die kleinste vor- 
kommende Motordrehzahl, das jeweiis hochst mogliche Motormoment und eine Temperatur von 1 00 **C 
zugrundegelegt, d. h. geringe Fordermenge der Pumpe bei hohem Systemdruck und geringer Olvis- 
kositat. Im Betriebszustand Anfahren wird der erforderliche Volumenstrom vom Kuhlolbedarf der An- 
fahrkupplung bestimmt, wahrend die Vollbremsung durch den hohen Volumenstrombedarf fiir die Un- 
derdriveverstellung charakterisiert wird. Rechts wird der Vorteil des Doppelkolbensystems bezuglich 
Pumpengrolie verdeutlicht. Trotz des bei einer Vollbremsung niedrigen Druckniveaus mit Einfachkol- 
bensystem und der dadurch geringeren Getriebeleckage muss die Pumpe wegen des hoheren Ver- 
stellvolumenstromes deutlich grower dimensioniert werden. 

Die Getriebeleckage stellt je nach Betriebszustand einen Anteil von bis zu 70% des geforderten Volu- 
menstroms dar. Der groBte Leckageanteil entsteht in der hydraulischen Steuerung selbst. Betrachtet 
man den Zustand Anfahren, so teilt sich die Steuerungsleckage, wie in Figur 84 dargesteiit, in drei we- 
sentliche Blocke auf. 
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Die folgenden Optimierungsmadnahmen wurden zur Reduziemng der Steuerungs- leckagen unter- 
sucht: 

• Schieberleckage 

- Verkleinerung der Schieberdurchmesser 

- VergroBerung der Uberdeckungslangen 

- Reduzierung der Schieberspiele 

- Reduzierung der Scliieberanzahl auf ein Minimum 

• Vorsteuerleckage 

- Einsatz von 3/2-Wegeventile anstelle von 2/2-WegeventiIe 
. - Reduzierung der Zulaufbiendendurchmesser 

• Leckagezunahme uber der Lebensdauer auf Grund von Bohrungsverschleid 

- Neue Beschichtungstechnologie fur optimale Schieberkantentopographie 

- Reduzierung der Schieberquerkrafte durch Optimierung der Stromungsfuhrung und Druck- 
verteilung 

Werden ail diese Malinahmen umgesetzt. so kann die Steuerungsleckage urn bis zu 25% gesenkt wer- 
den (Figures). 

Aucl^ die ubrigen Leckagestellen, wie Pumpe, Gleitdiclitringe und Schiebesitze der Wegscheiben. wer- 
den analysiert und durch leckagereduzierende Malinahmen optimiert. 

Die Pumpe wird konstruktiv mit einer radialen und axialen Spaltkompensation versehen. Die Pumpen- 
ieckage kann dadurch auf ein Minimum reduziert werden. 

Die Gleitdichtringleckage wird durch den Einsatz von speziellen Schlossgeometrien und neuen Mate- 
rialien mit giinstigem Quellverhalten verringert. 

Die Schiebesitzleckage der Scheibensatze kann durch Spieleinengung, Vergrofierung der Dichtlange 
und Reduzierung der Ovalverformung unter Last verkleinert werden. 

Mit steigenden Systemdrucken nehmen die Leckagen zu, und die Pumpe muss entsprechend grolier 
dimensioniert werden. 

Werden die Systemdrucke kleiner gewahit, so werden die Anpress- und Verstellflachen entsprechend 
grofier. die wiederum be! gleicher Verstelldynamik eine grofiere Pumpe erforderlich machen. Anhand 
von Verbrauchssimulatlonen wird ein Optimum zwischen Druckniveau und Anpress- bzw. Verstellfla- 
chen gefunden. Fur die Wahl des Druckniveaus wurden folgende Randbedingungen beriicksichtigt: 

• Systemdruck abhangig von Motormoment und Obersetzung 

• Optimum bezuglich Druckniveau und Anpressflachen 

• Geringe Sicherheitsfaktoren fur die Anpressung, z. B. Schlupfregelung 

• Geringe Ruckstaudrucke im Kuhlerkreis, um nicht systemdruckbestimmend zu werden 



• Geringe Ruckstaudrucke in der Steuerung durch grofle Querschnitte mit wenigen Kanalumlenkun- 
gen 

Figur 86 zeigt einen Vergleich zwischen der Pumpengro&e im LuK Hydraulikkonzept und anderen auf 
dem Markt verfugbaren CVT-Pumpen. Die zu ubertragenden Motormomente beeinflussen die System- 
drucke in einer Steuerung stark und haben somit einen deutlichen Einfluss auf die Getriebeleckage. 
Der Pumpenvergleich wurde deshaib in Abhangigkeit vom Motormoment durchgefuhrt. 

Die Vorteile des LuK Konzeptes zeigen sich deutlich in der kleinen Pumpe, die fur Motormomente groRer 
300 Nm kaum grofier ausgefuhrt werden muss wie eine Pumpe eines konventionellen CVT fur weniger 
als das haibe Motormoment. Auch fur die Entwicklung von noch teistungsfaliigeren CVT mit hoheren 
ubertragbaren Momenten wird die Pumpengrof^e und somit der Leistungsbedarf nicht stark ansteigen. 
Die hoheren Leckagen. die im Getriebe durch die hoheren ubertragbaren Momente entstehen, werden 
durch die dargestellten leckagereduzierenden MaKnahmen uberkompensiert. 

Wenn alle leckagereduzierenden Maflnahmen bei gleichem Nennmoment umgesetzt werden, kann 
die PumpengroRe um etwa 20% im Vergleich zum Serienstand verkielnert werden. 

Die Leistungsubertragung mechanisch stufenloser Getriebe erfolgt uber Reibkontakte. Zur Sicherstel- 
lung der Leistungsubertragung an den Reibstellen ist eine ausreichende Anpresskraft notwendig. Die 
fur einen sicheren Betrieb realisierbare. minimale Anpresskraft wird im Wesentlichen beeinflusst durch: 

• Gute des Lastsignals 

• Schwankungen des Reibwertes 

• Verhalten des Stellgliedes 

Auf Grund dieser Einfiiisse und der Tatsache, dass starkes Rutschen des Variators zur sofortigen Zer- 
storung fuhrt. mussen zum Teil hohe Uberanpressungen in Kauf genommen werden, die zu einer Ver- 
schlechterung des Wirkungsgrades sowie zu einer erhohten Bauteilbelastung fuhren. 

Mit dervorzweieinhalb Jahren erstmals am Markt vorgesteilten multitronic® wurde bereits eine deutliche 
Verbesserung des Wirkungsgrades gegenuber konventionellen CVT erreicht. Die Anpresskraft wird 
hierbei in Abhangigkeit des Variatoreingangsmomentes durch einen am Scheibensatz 1 angeordneten 
hydro-mechanischen Drehmomentfuhler eingestellt. Dadurch konnte die Uberanpressung reduziert 
werden. 

Zur weiteren Steigerung des CVT Wirkungsgrades ist eine weitere Reduzierung der Uberanpressung 
von entscheidender Bedeutung. 

Zwischen ungewollter Oberanpressung und zerstorendem Rutschen bleibt jedoch lediglich ein schma- 
ler optimaler Bereich. 

Um den Variator im optimalen Bereich betreiben zu konnen, ist eine MessgroBe notwendig, die im Fol- 
genden Regelgrolie genannt wird. Anhand der Regelgrofie wird ermittelt, ob die Anpresskraft innerhalb 
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Oder aulierhalb des optimalen Bereiches liegt. Optimal bedeutet in diesem Zusammenhang, dass die 
Funktionsfahigkeit des Varlators uber der Lebensdauer nicht eingeschrankt und gieichzeitig ein hoher 
Wirkungsgrad erreicht wird. 

Eine mogliche Regelgrolle zur Ermittlung des Abstandes zwischen der aktuellen Anpressung und der 
Rutschgrenze, bei der der Variator irreversibel geschadigt wird, stellt der Variatorschiupf dar. 

Wahrend der Entwicklung einer Methode zur Schlupfbestimmung wurden verschiedene physikalische 
Prinzipien, die Ruckschlusse auf den Schlupf eriauben, wie z. B. die Messung der Temperatur des ab- 
spritzenden Kuhloles. untersucht. Am erfolgversprechendsten erwies sich eine Modulation des Schei- 
bensatzanpressdruckes. 

Im oberen Teil von Figur 87 ist die Zunahme des Variatorschlupfes in Abhangigkeit des Motormomentes 
bei konstantem Anpressdruck schematisch dargestellt. Im Bereich der Oberanpressung ist der Schlupf 
klein. Im optimalen Bereich liegt der Schlupf bereits etwas hoher. Bei einer weiteren Steigerung des 
Momentes steigt der Schlupf uberproportional an. und es tritt eine irreversible Schadigung von Schei- 
bensatzen und Kette auf. 

Mit Schlupf werden die zur Leistungsubertragung notwendigen Gleitbewegungen zwischen Kette 
und Scheibensatzen bezeichnet. 

Das Verfahren der Druckmodulation soil anhand der unteren Diagramme in Figur 87 veranschaulicht 
werden. Bei dem Verfahren wird der Anpressdruck periodisch moduliert und die Scheibensatzdreh- 
zahldifferenz ermittelt. I m Bereich der U beranpressung ergibt sich keine Reaktion der Drehzahldifferenz 
durch die Druckmodulation. Mit zunehmendem Schlupf stellt sich aber eine Drehzahlschwingung ein, 
deren Frequenz der Modulationsfrequenz des Anpressdruckes entspricht und deren Amplitude umso 
grofler wird, je mehr Schlupf vorliegt. Damit ist eine Grolie gewonnen, die sich in Abhangigkeit des 
Variatorschlupfes andert. 

Wesentliche Kriterien zur Wahl der Modulationsfrequenz sind: 

• Hydraulische und mechanische 
Eigenfrequenzen 

• Komfort und Akustikeigenschaften 

• Verstellverhalten des Variators 

Figur 88 zeigt den idealen Frequenzbereich fur die Modulation, in dem keine Komfortprobleme zu er- 
warten sind und wenig andere Storfrequenzen vorhanden sind. 

Die in Figur 87 beschrlebene Idee zur Schlupfmessung soil nun anhand einer Messung uberpruft wer- 
den. 

Figur 89 zeigt zwei Messungen mit Druckmodulation an einem Umschlingungs-CVT. Die Verlaufe von 
Anpresskraft und Drehzahldifferenz sind uber der Zeit dargestellt. 
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Fur beide Messungen wurde derselbe mittlere Anpressdruck gewahlt. der nach Momentenfuhleraus- 
legung einem Getriebeeingangsmoment von ca. 60 Nm entspricht. Die Getriebeeingangsmomente in 
den Messungen sind mitSO Nm und 1 00 Nm stark unterschiedlich. Somit liegen die Grenzverhaltnisse 
aus Figur 87 vor. 

Die Drehzahl von Scheibensatz 1 ist bei beiden Messungen 3000 min'\ die Variatorubersetzung ist 2. 
Daraus ergibt sich eine mittlere Drehzahldifferenz von 1500 min'\ Die Drehzahldifferenzen zeigen bei 
beiden Getriebeeingangsmomenten Schwingungen. Es sind jedoch uberwiegend Frequenzen vorhan- 
den, die nicht der Modulationsfrequenz entsprechen. Weiterhin sind trotz verschiedener Eingangsmo- 
mente die In Figur 87 gezeigten, markanten Unterschlede der Drehzahldifferenzen nicht zu erkennen. 

Dass sich die Signale im Zeitberelch nur unwesentlich unterscheiden, iiegt am starken Rauschanteil, 
der dem Nutzsignal uberiagert ist. Dies bedeutet, dass das im Vergleich zum Rauschen vorhandene 
kleine Nutzsignal erst mit einem geeigneten Auswerteverfahren sichtbar gemacht werden muss. 

Fur die Erzeugung eines nutzbaren Signals aus einem stark verrauschten Untergrund ist das Lock-In 
Verfahren bekannt. Nachfolgend wird das Verfahren erlautert und die Funktionsfahigkeit anhand der 
oben gezeigten Messungen nachgewiesen. 

GemaB Figur 90 wird das Anpressdrucksignal zunachst in eine Rechteckschwingung mit einem Wer- 
tebereich zwischen -1 und +1 umgewandelt. 

Dies lasst sich realisieren, indem ein Bandpassfilter auf das Rohsignal angewandt und unter Beruck- 
sichtlgung der Phasenlage ein Rechtecksignal generiert wird. 

Das Drehzahldifferenzsignal wird ebenfalls mit einem Bandpassfilter gefiltert. Wird nun das Rechteck- 
signal mit dem gefilterten Drehzahldifferenzsignal multipliziert, werden die negativen Bereiche der Dreh- 
zahldifferenz in den positiven Bereich abgebildet. Das beschriebene Vorgehen kann auch mit phasen- 
richtiger Gleichrichtung bezeich net werden. da nur die Bereiche gleichgerichtet werden, die die richtige 
Phasenlage zur Anpresskraft besitzen. Samtliche Storanteile. deren Phasenlage zum Anpresssignal 
nicht konstant ist, werden zufailig multipliziert. 

Durch die anschlieflende Tiefpassfilterung des gleichgerlchteten Signals werden die hoherfrequenten 
Anteile unterdruckt. so dass das Nutzsignal sichtbar wird. Ein Vergleich zwischen Nutzsignal und 
Schlupf an einem geometrisch blockierten Variator zeigt, dass das Nutzsignal vom Variatorschlupf ab- 
hangt. Deshalb wird es im Folgenden als SchlupfmaQ bezeichnet. 

Die in Figur 89 dargesteliten Messsignale wurden mit dem beschriebenen Verfahren ausgewertet. Das 
dabei erzeugte Schlupfmafi ist in Figur 91 dargestellt. Zwischen den Signalen fur das Eingangsmoment 
von 30 Nm und 100 Nm sind nun im SchlupfmaB im Gegensatz zu den Drehzahldifferenzen deutliche 
Unterschlede zu erkennen. 



In Figur 92 ist das Schlupfmali von mehreren ausgewerteten Messungen in Abhangigkeit des Motor- 
momentes aufgetragen. Die Messungen warden an einem Verbrennungsmotoren-Prufstand mit Um- 
schlingungs-CVT bei drei unterschiedlichen Variatorubersetzungen durchgefuhrt. Der mittlere An- 
pressdaick war nahezu konstant. Die Symbole geben die Messwerte und deren Streuung wieder. 

Fur alle drei Ubersetzungen ist eine deutliche Abhangigkeit des Schlupfmafies vom Motornnoment zu 
erkennen. Die Stelgung der Kurven verlauft bei hoher Uberanpressung zunachst flach und ninnmt im 
Bereich geringerer Oberanpressung progressiv zu. 

Das von der nnultitronic® bei der hier vorgegebenen Anpressung ubertragene Drehmoment ist ebenfalls 
eingetragen. 

Nach den Messungen wurde das System aus Scheibensatzen und Kette befundet^ Dabei konnten trotz 
eines Schlupfmafies von bis zu 16 keine Beschadigungen festgestelit warden. Das bedeutet, dass zu- 
mindest kurzzeitig ein gegenuber der multitronic® erhohter Schlupf zulassig ist. Nach derzeitigem Er- 
probungsstand kann noch nicht beurteilt werden, welches SchlupfmaB dauerhaltbar ertragen werden 
kann. 

Die Auswirkung der Uberanpressung auf den Gesamtgetriebewirkungsgrad zeigt Figur 93. 

Wahrend der Messung wurden die Getriebeeingangsdrehzahl, die Variatorubersetzung und das Ge- 
triebeeingangsmoment konstant gehalten. 

Mit fallendem Anpressdruck steigt der Wirkungsgrad ausgehend von der Anpressung der multitronic® 
zunachst deutlich an. Trotz einer Zunahme des Variatorschlupfes steigt der Gesamtgetriebewirkungs- 
grad. Dies liegt daran, dass zum einen die hydraulischen Verluste durch eine geringere Anpressung 
reduziert werden und zum anderen sich auf Grund der verminderten Uberanpressung geringere Va- 
riaton/erluste einstellen. 

Bei weiterer Reduktion der Anpressung steigt der Gesamtgetriebewirkungsgrad nur noch wenig bzw. 
mundet in einen horizontalen Verlauf. Die Schlupfverluste werden nicht mehr durch den Leistungsge- 
winn aus Oberanpressung und Pumpendruck uberkompensiert. 

Das mit eingetragene SchlupfmaB - ausgewertet nach dem Lock-ln-Verfahren - steigt mit sinkendem 
Anpressdruck kontinuierlich an. 

Wird das Schlupfsignal als RegelgroBe fur einen Schlupfregler verwendet, besteht prinzipiell die Mog- 
lichkeit, das Getriebe im Bereich des optimalen Wirkungsgrades zu betreiben. Durch die reduzierte An- 
pressung werden zusatzlich die Variatorwellen entlastet, was z. B. fur eine Spreizungserweiterung ge- 
nutzt werden kann. 

Da sich der Anpressbedarf zeitlich nur langsam andert, ist anstatt einer Schlupf regelung auch eine An- 
presssteuerung mit Adaption denkbar. 



Eine Schlupferkennung/ -regelung mit dem Verfahren der Daickmodulation stellt sehr hohe Anforde- 
rungen an die hydrauiische Steuerung: 

• Geringe Hysterese in der Steuerkette 

• Hohe Dynamik im Druckaufbau 

• Hohe Stabilitat bezuglich hydraulischer Schwingungen 

• Sehr gute Streckenkenntnlsse uber Druck und Temperatur, um den uberlagerten Regelkreis fur die 
Schlupfregelung in alien Betriebszustanden stabil ausiegen zu konnen. 

• Hohe Reproduzierbarkeit des Druckauf- und -abbaus 

In Figur 94 ist der Teil der Hydrauiik dargestellt, der fur das Anpresssystem verantwortlich ist. 

Fur die Ausiegung der Hydrauiik wurden umfangreiche Simulationen und Berechnungen durchgefuhrt. 
Mit Hilfe dieser Simulationen kann z. B. der Einfluss der Hysterese auf das SchlupfmaE dargesteilt war- 
den (Figur 95). 

Sowohl in der Simulation als auch in den Messungen zeigt sich, dass bei gleicher Ventilanregung die 
Druckamplituden mit steigender Ventilhysterese geringer werden. Gleichzeitig reduziert sich auch das 
Schlupfmafi. 

Um die Ventilhysterese minimal zu halten, hat LuK eine spezielle Ventilansteuerung entwickelt. 
Die Hysterese des Proportionaiventils und die des Anpressschiebers wird auf ein Minimum reduziert, 
indem gezielte Druckschwingungen uber die Stromvorgabe des Proportionaiventils ins Gesamtsystem 
eingebracht werden. Diese Druckschwingungen liegen in einem Frequenzbereich zwischen 70 und 
100 HzunddamituberderModulationsfrequenzfurdie Schlupferkennung, Siehaben keinen Einfluss 
auf die Druckamplituden der Schlupferkennung. In Figur 96 ist der Zusammenhang zwischen 
Strom, Vorsteuerdruck und Anpressdruck dargesteilt. 

Die erforderliche Form der Uberlagerungsamplitude im Strom wird durch das Folgesystem bestimmt. 
Da die Strecke ein nichtlineares Verhalten aufweist, werden unterschiedlich hohe Anregungsamplituden 
im Strom benotigt, um eine konstante Druckamplitude uber den Kennlinienverlauf zu erzielen. 

Ein wesentliches Entwicklungsziel der modernen Antriebstechnik ist die Reduktion des Kraftstoffver- 
brauches. Dies erfordert MaRnahmen zur weiteren Steigerung des Getriebewirkungsgrades. Die in Se- 
rie befindliche multitronic® stellt bezuglich Wirkungsgrad und Verbrauch bereits einen sehr guten Stand 
dar (Figur 96). 

Durch eine konsequente Weiterentwicklung der hydraulischen Steuerung in Verbindung mit neuen Ide- 
en zur Realisierung einer Schlupfregelung lasst sich weiteres Potenzial zur Senkung des Kraftstoffver- 
brauches erschiiefien. 

Anhand von ersten Messungen konnte nachgewiesen werden. dass das Potenzial zur weiteren Stei- 
gerung des Wirkungsgrades vorhanden und umsetzbar ist. 



Nach der erfoigreichen Markteinfuhrung der Audi multitronic^furderzeitige Anwendungen bis 310 Nm 
besteht aNgemein der Wunsch nach stufenlosen Getrieben auch bei starkeren Motorisierungen. Der 
Zielwert hierfiir ist etwa 500 Nm Motormoment. 

Bei der Entwicklung eines CVT-Konzeptes (Continuously Variable Transmission) fur Anwendungen mit 
deutlich hoheren Drehmomenten sind neben vielen anderen Aspekten eine verbrauchsoptimierte Ge- 
triebestruktur und die Variatorbelastung fiir die Auswahl und Bewertung von besonderer Bedeutung. 
Das begrenzende Element fiir eine weitere Steigerung des maximal ubertragbaren Moments stellt das 
Umschlingungsmittel dar. 

Gemafi ist bei nicht-verzweigten konventionellen CVT mit der weiterentwickelten LuK Kette das Mo- 
tormoment bei Spreizung SundAchsabstand 171 mmzurZeitaufca. 400 Nmbegrenzt. KleinereSprei- 
zungen lessen hinsichtlich des Verbrauchs Nachteile erwarten. 

Figur 97 gibt einen Uberblick uber die Spreizung und das maximale Motormoment von Serien- 
CVT mit verschiedenen Umschlingungsmitteln. Die anspruchsvollste Anwendung stellt derzeit 
der LuK Variator in der Audi multitronic® mit einem maximalen Motormoment von 310 Nm und 
Spreizung 6 dar. Das Potenzial fiir die Momentensteigerung auf etwa 400 Nm durch die bau- 
raumneutrale Welterentwicklung der LuK Kette ist zusatzlich eingezeichnet. Fiir eine weitere Er- 
hohung des Motormoments bis 500 Nm bei Spreizungen zwischen 6 und 7 sind deshalb erwel- 
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terte Strukturen, wie z. B. die Anordnung des Variators in einem leistungsverzweigten Trieb- 
strang, notwendig. 

Im Rahmen der vorliegenden theoretisciien Studie wurden mogliche Konzepte fiir ein leistungs- 
verzweigtes Zweibereich-CVT untersucht, um zu uberprufen. ob der Sprung zu den geforderten 
500 Nm mit den genannten Spreizungen moglich ist. 

Ein Zweibereich-CVT ist gegenuber einem EInbereich-CVT im Vorteil, weil sowohl das Variator- 
moment als auch die Variatorspreizung, die fur eine vorgegebene Gesamt-sprelzung notwendig 
ist, reduziert sind. Beides fuhrt zu einer Variatorentlastung, die zur Erhohung des Variatormo- 
ments und damit des Motormoments und der Spreizung genutzt wird. 

Die verschiedenen konstruktiven Ausfuhrungsmoglichkeiten fur ein Zweibereichsgetriebe wer- 
den im folgenden Kapitel hinsichtlich ihrer Eignung uberpruft und sukzessive eingegrenzt. Daran 
anschliefiend wird auf die notwendigen Besonderheiten der Anpressung und Hydraulik einge- 
gangen. AbschlleRend wird eine mogliche Steuerstrategie dargestellt. Die Entwicklung einer 
Strategie fur einen komfortablen Bereichswechsel bildet hier den Schwerpunkt. 

Bei den derzeit am Markt verfugbaren CVT ist der Variator in einem unverzwelgten Triebstrang ange- 
ordnet, sog. Einbereich-CVT. In der Einleitung wurde bereits auf die Momentenkapazitat eingegangen. 



Deshalb sind erweiterte Getriebestrukturen, wie z. B. Zweibereich-CVT, fur eine Steigerung der Mo- 
mentenkapazitat bis etwa 500 Nm bei gleichzeitiger Erhohung der Spreizung, notwendig. 

Bei der einfachsten Variante eines Zweibereich-CVT ist parallel zum Variatorzweig eine zweite Welle 
mit fester Ubersetzung angeordnet Beide Zweige werden durch ein Summiergetriebe (z. B. ein einfa- 
ches Planetengetriebe) auf die Abtriebswelle zusammengefuhrt. Durch Offnen bzw. SchlieBen einer 
Kupplung im festubersetzenden Zweig kann der Triebstrang und damit auch der Variator entweder un- 
verzweigt bzw. verzweigt betrieben werden. Ein Zweibereich-CVT ist daher sowohl mechanisch als 
auch steuerungstechnisch aufwandiger als ein Einbereich-CVT. 

Es sind auch Ausfuhrungen von Zweibereich-CVT moglich. bei denen sich der Variator permanent im 
leistungsverzweigten Triebstrang befindet, allerdings mussen bei vergleichbarer Spreizung die Sum- 
miergetriebe komplexer ausgefuhrt werden. 

In der Literatur sind daruber hinaus noch andere Mehrbereichskonzepte bekannt, die im Rahmen der 
durchgefuhrten Studie nicht untersucht wurden. 

Die Darstellung in Figur 98 veranschaulicht Aufbau und Funktion eines moglichen Zweibereich-CVT. 
Das Summiergetriebe ist ein einfaches Planetengetriebe mit negativer Stand-ubersetzung if (Minus- 
getriebe). Bei einem Minusgetriebe haben bei festgebremstem Planetentragerdie Sonne und das Hohl- 
rad entgegengesetzte Drehrichtung. Die Kupplung im fest-ubersetzenden Zweig hat die Bezeichnung 
Kh- Um die Freiheitsgrade des Planetengetriebes im unverzweigten Betrieb einzuschranken, ist eine 
weitere Kupplung K^ notwendig. welche Sonnenrad und Trager miteinander verbindet. Das Planeten- 
getriebe lauft dann verblockt um und hat damit die Ubersetzung 1 . In der schematischen Darstellung 
sind das Anfahrelement (Kupplung Oder hydrodynamischer Wandler) und das Achsdifferenzial zur Ver- 
einfachung nicht gezeigt. Fur den Ruckwartsgang wird eine zusatzliche Bremse B benotigt. die ein Fest- 
bremsen des Planetentragers ermoglicht. Die Abtriebswelle ist mit dem Hohlrad verbunden. 

Im unverzweigten Betrieb ist Kl geschlossen und K^ geoffnet. In Leistungsverzweigung sind die Ver- 
haltnisse entgegengesetzt. Der Punkt. bei dem die Umschaltung der Kupplungen erfolgt und der beide 
Bereiche voneinander trennt. wird als Bereichswechselpunkt bezeichnet. 

Mit dem Konzept aus Figur 98 ist es moglich, Leistungsverzweigung entweder beim Anfahren (hohere 
Fahrbereiche sind dann unverzweigt) oder erst in hoheren Fahrbereichen (das Anfahren erfolgt dann 
unverzweigt) zu realisieren. Dazu mussen die Fest- und Standubersetzungen angepasst und die Be- 
tatigungen der Kupplungen K^ und Kl vertauscht werden. Zusatzliche Kupplungen sind nicht erforder- 
lich. Nachfolgend wird das Getriebe aus Figur 98 im niederen Fahrbereich (im Weiteren als LOW-Be- 
reich bezeichnet) unverzweigt und im hohen Fahrbereich (HIGH-Bereich) leistungsverzweigt betrach- 
tet. 



In Figur 98 sind erganzend die Leistungsfliisse uber den Variator im unverzweigten und leistungsver- 
zweigten Zug-Betrieb schematlsch dargesteilt. Im unverzweigten Fall, Figur 98a. fliefit die gesamte Mo- 
torleistung uber den Variator. Bei Umschaltung in Leistungsverzweigung bildet sich im verzweigten Ge- 
triebeteil ein Blindleistungsfiuss entsprechend Figur 98b aus. Das Variatormoment wechselt dadurch 
sein Vorzeichen, der Variator wird Im Schub betrieben. Die GroKe des Leistungsfiusses uber den Va- 
riator ist von der Gesamtubersetzung abhangig und kann wiefolgtanalysiertwerden. Bei geschlossener 
Anfahrkupplung bzw. Wandleruberbruckungskupplung sind Motor- und Variatoreingangsdrehzahl 
identisch. Die Leistung errechnet sich aus dem Produktvon Drehzahl und Moment und daraus foigt, 

dass das Verhaltnis von Variator- zu Motormoment identisch ist mit dem Verhaltnis von Variator- zu 
Motorleistung. Bei EInbereich-CVT ist dieses Verhaltnis gleich 1 . In Leistungsverzweigung ist dies nicht 
mehr der Fall. 

Figur 99 zelgt das Verhaltnis von Variator- zu Motormoment in Abhangigkeit von der Gesamtuberset- 
zung. Im unverzweigten Betrieb. also zwischen Gesamtgetriebe-Underdrive (UD) und Bereichswech- 
sel. ist das Verhaltnis dementsprechend konstant 1 . Beim Bereichswechsel in Leistungsverzweigung 
andert sich das Vorzeichen des Variatormoments durch das Auftreten der Blindleistung. vgl. Figur 98b, 
Bei weiterer Verstellung Richtung Gesamtgetriebe-Overdrive (OD) reduziert sich das Verhaltnis von 
Variator- zu Motormoment kontinuierlich. Bei der hier gewahlten Auslegung ist der Betrag des Varia- 
tormoments im Gesamtgetriebe-OD nur etwa 10% des Motormoments. Dadurch wird in diesen Be- 
triebspunkten eine mechanische Entlastung des Variators erreicht. 

Der abnehmende Leistungsfluss uber den Variator im verzweigten Bereich fuhrt zu einer Verbesserung 
des Getriebewirkungsgrades und hat damit auch Einfluss auf den Verbrauch. Figur 99 zelgt die Fahr- 
zeitanteile im MVEG. Im auRerstadtischen Anteil (EUDC) wird der Variator uberwiegend in Leistungs- 
verzweigung betrieben. Am Variator treten dann nur geringe Momente und damit geringe Verluste auf. 
Dies fuhrt zu einem Verbrauchsvorteil im Zyklus. Der hydraulische Druck fur die Anpressung und damit 
auch fur die Pumpe kann proportional zum aniiegenden Variatormoment abgesenkt werden. 

Durch ein Zweibereich-CVT kann die Variatorspreizung .reduziert werden. In Figur 99 ist erganzend 
die Variatorubersetzung uber der Gesamtubersetzung dargesteilt. Vom Anfahren bis zum Bereichs- 
wechsel andert sich die Variatorubersetzung vom Variator-UD (groflte Variatorubersetzung) bis Va- 
riator-OD (kleinste Variatorubersetzung). Bei weiterer Verstellung vom Bereichswechsel zum Gesamt- 
getriebe-OD verstellt der Variator in entgegengesetzter Richtung zuruck zum Variator-UD. Dadurch, 
dass der Ubersetzungsbereich des Variators zweimal durchiaufen wird, kann im Vergleich zum Ein- 
bereich-CVT - bei gleicher Gesamtspreizung - die Variatorspreizung reduziert werden. Im vorliegenden 
Fall kann die erforderliche Variatorspreizung im Vergleich zum Einbereich-CVT um bis zu 34% reduziert 
werden. 



Die reduzierte Variatorspreizung im Zweibereich-CVT fuhrt zu einer Entlastung der Kette. Dies zeigen 
die normierten Kettenlaufradien am Scheibensatz 2 fur Ein- und Zweibereich-CVT (Figur 100). Durch 
die Einschranl<ung der Variatorspreizung istder minimale Kettentauf radius um etwa 20-25% vergrodert 
und die Kettenzugkrafte reduzieren sich entsprechend. Infolgedessen ist die minimale Anzahl von Wie- 
gegelenken im Eingriff des Variators entsprechend vergroHert und das einzelne Wiegegeienk auf Grund 
geringerer Biegung weniger stark beiastet. Als Folge davon wird eine homogenere Kraftverteilung in 
den Laschen erreicht und die Kette weniger stark beansprucht. 

Die beschriebene Reduktion des Variatormoments im HIGH-Bereich und die Entlastung der Kette 
durch die reduzierte Variatorspreizung fuhren dazu, dass der Variator im Zweibereich-CVT we- 
niger stark beansprucht wIrd. In einem LastkollektivmitSOO Nm Maximal moment erreicht der Variator 
im Zweibereich-CVT eine etwa 10-fach hohere Lebensdauer als in einem Einbereich-CVT. 

Die bisher dargestellten Ergebhisse gelten fur Summiergetriebe die als Minusgetriebe ausgefuhrt sind. 
Prinzipiell kann ein Zweibereich-CVT aber auch mit einem Planetengetriebe mit positiver Standuber- 
setzung (Plusgetriebe) realisiert werden. In einem Plusgetriebe haben bei festgebremstem Trager die 
Sonne und das Hohlrad dieselbe Drehrichtung. z. B. Wendesatz. Bei Verwendung eines Plusgetriebes 
musstenVariatorzweig,festubersetzenderZweig und Abtriebswelle in andererKombination an das Pla- 
netengetriebe angeschlossen werden. Die Sonne ware in diesem Fall Abtrieb, was aus konstruktiven 
Grunden nachteilig ist. Ein weiterer Nachteil von Plusgetriebfen ist der geringere Wirkungsgrad auf 
Grund einer grolieren Anzahl walzender Zahnrader und damit ein erhohter Verbrauch. Aulierdem ist 
der mechanische Aufwand bei Plusgetrieben durch die groliere Anzahl von Planetenradern erhoht. Aus 
diesen Grunden wurden in dieser Studie nur Minusgetriebe berucksichtigt. 

Mit einem Zweibereich-CVT konnen prinzipiell drei verschiedene Bereichskonzepte realisiert werden: 

• unverzweigt im Fahrbereich LOW und leistungsverzweigt in HIGH (gemaS Figur 98) 

• Leistungsverzweigt in LOW und unverzweigt in HIGH (prinzipiell geared-neutral-fahig) 

• Leistungsverzweigung in beiden Fahrbereichen 

Im vorangegangenen Abschnitt wurde eriautert, dass im Zweibereich-CVT eine Variator-entla- 
stung durch eine verkleinerte Variator-spreizung und durch verringertes Variatormoment in Lei- 
stungsverzweigung erreicht wird. Deshalb werden nun die beiden erstgenannten Konzepte hin- 
sichtlich dieser Eigenschaften gegenubergestellt. 

Die Standgetriebeubersetzungen der bisher ausschlielilich betrachteten Minusgetriebe in den 
beiden hier untersuchten Konzepten sind unterschiedlich. Die Obersetzungen wurden so ge- 
wahlt, dass die Variatorbelastung fur jede Variante bei vorgegebenem Bauraum minimal wird. 

In Figur 101 sind die normierten Laufradien der Kette am Scheibensatz 2 in Abhangigkeit von 
der Gesamtubersetzung dargestellt. Figur 101 a zeigt den Verlauf fur das Konzept mit Leistungs- 



verzweigung in HIGH. Dies sind die gleichen Werte wie in Figur 1 00. Figur 101b zeigt den Verlauf 
fiir das Konzept mit Leistungsverzweigung in LOW. 

GemaB Figur 101b verstellt der Variator bei Leistungsverzweigung in LOW beim Anfahren vom 
Variator-OD in Richtung Variator-UD. Die Verstellrichtung des Variators ist damit entgegenge- 
setzt zu der des Konzepts mit Leistungsverzweigung in HIGH. Der Figur 1 01 b kann entnommen 
werden, dass der stark schadigende kleinste Laufradius beim Konzept mit Leistungsverzweigung 
in LOW um bis zu ca. 35% vergroliert werden kann. 

Figur 103 zeigt das Verhaltnis von Variator- zu Motormoment in Abhangigkeit von der Gesamt- 
ubersetzung fur beide Konzepte. Das Konzept mit Leistungsverzweigung in HIGH ist links dar- 
gestellt (Figur 102a), rechts ist die Leistungsverzweigung in LOW gezeigt (Figur 102b). Das Varia- 
tormoment bei Leistungsverzweigung in LOW ist im Gesamtgetriebe-UD ein vielfaches groRer wie 
beim anderen Konzept. 

Fiir den Variator und die Kette resultiert da-raus eine wesentlich hohere Belastung als beim Konzept 
mit Leistungsverzweigung in HIGH. 

Fuhrt man fur beide Konzepte Schadensakkumulationsrechnungen durch, so erhalt man fur das Kon- 
zept mit Leistungsverzweigung in LOW eine hohere Kettenbeanspruchung. Das bedeutet. dass der 
Vorteil auf Grund der kleineren Variatorspreizung durch das hohe Variatormoment uberkompenslert 
wird. 

Auch hinsichtlich des Verbrauchs zeigt die Variante mit Leistungsverzweigung in LOW Nachteile. In 
den Hauptfahrbereichen des MVEG wird der Variator unverzweigt betrieben, das Variatormoment ist 
also genauso groli wie das Motormoment. Der Variatorverlust ist deshalb hoher und der Wirkungsgrad 
entsprechend schlechter. Aulierdem kann der hydraulische Druck fur die Anpressung und die Pumpe 
nicht abgesenkt werden, so wie dies beim Konzept mit Verzweigung in HIGH der Fall ist. Insgesamt 
fuhrt dies zu einem Verbrauchsvorteil bei Leistungsverzweigung in HIGH. 

Die Ergebnissezeigen, dass aus der Vielzahl der moglichen Varianten von Zweibereich-CVTdiejenigen 
mit Verzweigung in HIGH die gunstigsten Konzepte hinsichtlich Variatorbelastung und Verbrauch dar- 
stellen. 

Der folgende Abschnitt klart die Frage. welche anderen Moglichkeiten fiir das Summiergetriebe bei Lei- 
stungsverzweigung in HIGH bestehen und welche die vorteilhafteste ist. Die bisherigen Betrachtungen 
gingen von einem Summiergetriebe aus, das als einfaches Minusgetriebe ausgefuhrt war. 

Mit einem Planetenkoppelgetriebe (bestehend aus zwei Planetenebenen) ist es moglich, die Variator- 
spreizung noch welter einzuschranken und gleichzeitig das Variatormoment auf Werte vergleichbar 
zu denen aus Figur 101a mit Leistungsverzweigung in HIGH und einfachem Minusgetriebe als Sum- 
miergetriebe zu beschranken. Damit ist es moglich, die Variatorschadigung gegenuber einem einfachen 



Minusgetriebe als Summiergetriebe, zu halbieren. Au&erdem nimmt in diesem Fall der Gesamtwir- 
kungsgrad hohere Werte an. 

Ein Planetenkoppelgetriebe stellt demnach sowohl hinsichtlich des Verbrauchs. als auch der Variator- 
belastung die giinstigste Variante fur das Summiergetriebe dar. 

Im Folgenden wird die Vorgehensweise bei der Festlegung der Standubersetzungen i ^ und i 2 der beiden 
Planetengetriebe skizziert. Diese Obersetzungen haben unmittelbaren Einfluss auf die Variatorbela- 
stung und den Verbrauch. Durcii geeignete Wahl beider Obersetzungen konnen der Sprung des Va- 
riatormoments am Beretchswechselpunkt (Figur 99) und das Variatormoment im Gesamtgetriebe-OD 
minimiert werden. Durch Vorgabe von Gesamtgetriebe-UD und -OD sowie des zulassigen Bereichs 
fur die Ruckwartsgangubersetzung liegen die wesentiichen Parameter fur die Auslegung fest. Der Zu- 
sammenhang zwischen Gesamtubersetzung und Variatorubersetzung ist dann eindeutig. wenn au- 
lierdem die Ubersetzung am Bereichswechselpunkt definiert wird. 

In Figur 103 ist das Verhaltnis von Variatormoment und Motormoment, Mvanato/M Motor- Bereichs- 
wechselpunkt in Leistungsverzweigung in Abhangigkeit der Standubersetzungen li und (2 dargestelit. 
Langs der durchgezogenen schwarzen Linlen ist das Verhaltnis von Mvariator/'^Motor Constant. 

Figur 104 zeigt den zeitiichen Verlauf der Variatorubersetzung, des Variatormoments und die 
daraus ermittelte Kettenschadigung fur einen Ausschnitt a.us einer Volliastbeschleunigung. Im 
gezeigten Zeitausschnitt erhoht sich die Fahrzeuggeschwindigkeit von etwa 160km/h auf 
220 km/h. Unmittelbar am Bereichswechselpunkt weist die Schadigung ein Maximum auf. Eine 
Ursache dafiir ist der kleine Laufradius der Kette auf Scheibensatz 2 am Bereichswechselpunkt ge- 
mafi Figur 102. Andererseits ist die Kettengeschwindigkeit am Bereichswechselpunkt, wegen 
einer konstant hohen Motordrehzahl, maximal. Die hohe Ketten-Fliehkraft ist demnach ein wei- 
terer Grund fur die hohe Kettenschadigung am Bereichswechsel. Die Hohe der Schadigung in 
Leistungsverzweigung ist in dieser Berechnung jedoch bereits minimiert, indem die Standuber- 
setzungen so gewahlt wurden. dass IMvariaior^MMotorl moglichst klein ist. Im Folgenden wird ge- 
zeigt, dass das Verhaltnis nicht beliebig reduziert werden kann, weil auch andere Kriterien (Bauraum, 
Ruckwartsgangubersetzung) erfullt werden mussen. Deshalb existiert eine untere Grenze fur 
IMvariator'^MMoiorh Bereich mit den zu meidenden hohen |Mvariator^Mj^Qto^|-Werten ist in Figur 1 03 
unterlegt gekennzeichnet. Fur den in Figur 104 gezeigten Zeitverlauf wurde mit optimal gewahlten 
Standubersetzungen und i2 gerechnet. Andere Standubersetzungen mit grofieren Werten von 

IMvariator^Miviotorl fuhren in Figur 104 zu dem unteren gezeichneten Verlauf und hatten eine hohere 
Kettenschadigung zur Folge. 

Wie bereits erwahnt existieren neben der Spreizung und der Sprunghohe des Variatormoments noch 
weitere Kriterien, die den Wertebereich fur i^ und i2 eipschranken. Die gewunschte Gesamtspreizung, 
derZielwertfur die Ruckwartsgangubersetzung, Bauraumbedingungen und die daraus folgenden Ein- 
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schrankungen fur die Baugrof^e der Planetengetriebe schranken die Wahl der Standubersetzungen 
welter ein. 

In Figur 105 sind die Kriterien und die damit verknupften nicht-zulassigen Berelche in der ii-i2-Ebene 
schraffiert dargestellt. Die im Anwendungsfall zulassigen i ^ -^-Werte ergeben sich aus der Uberlagerung 
aller riicht-schraffierten Bereiche. Der zulassige Wertebereich fur i^ und i2 ist grun schraffiert. 

Mit den in den vorangegangenen Abschnitten beschriebenen optinriierenden Maflnahmen kann fur ein 
Zweibereich-CVT das maximal zulassige Motormoment in Abhangigkeit der Spreizung und fur unter- 
schiedliche Achsabstande berechnet werden. Bei den Rechnungen wurde die weiterentwickeite LuK 
Kette zugrundegelegt. In Figur 106 sind die Ergebnisse dargestellt. Zusatzlich sind die Werte fur ein 
Einbereich-CVT mit Spreizung 6 eingezeichnet. Hier sind sowohl die Werte mit dem aktuellen Serien- 
stand der Kette, als auch mit der weiterentwickelten LuK Kette dargestellt. Gemali Figur 106 ist ein 
CVT mit Spreizung 6 und fur Motormomente grolier als 500 Nm fiir die hier untersuchten Achsab- 
stande zwischen 170 und 190 mm machbar. Um dieses Getriebe mit Spreizung 7 darzustellen muss 
das maximal zulassige Motormoment um etwa 5% reduziert werden. 

Im Unterschied zu einem CVT ohne Leis-tungsverzweigung treten gemafi Figur 99 bei dem hier favo- 
risierten Zweibereich-CVT am Variator Schubmomente mit hohen Zeitanteilen auf. Dies ist ein wesent- 
licher Unterschied zum Einbereich-CVT. und dies hat auch Konsequenzen fur das Anpresssystem. 

Folgende Steuerungsfunktionen mussen bei Zweibereich-CVT durch die Hydraulik sichergestellt wer- 
den: 

• Anpressung 

• Verstellung 

• Anfahren vonvarts/ruckwarts 

• Bereichswechsel 

• Kuhlung der Kupplungen 

Ein weiteres Optimierungspotenzial eroffnet sich, indem die Hydraulik fiir besonders geringe Ruck- 
staudriikke konzipiert wird. Im leistungsverzweigten Betrieb wird, wie im KapiteiyWecA?a/7/7cerlautert, der 
Variator teilweise nur mit Bruchteilen des Motormomentes betrieben. Damit kann auch die Anpressung 
reduziert werden. Bel geringem Ruckstaudruck der Hydraulik liegt dann auch an der Pumpe ein redu- 
zierter Druck an und fuhrt zu geringeren Pumpenantriebsmomenten. 

Figur 107 zeigt den Entwurf einer Kaskadenhydraulik, die diesen besonderen Anforderungen entspre- 
chend ausgeiegt Ist. 

Die Kaskade bewlrkt dabei eine Priorislerung: Die Anpressung wird zusammen mit den Kupplungen 
am hochsten priorisiert, die Versteliraume werden anschliellend bedlent. 

Die Anzahl der Funktionselemente ist im Vergieich zur multitronic® moderat gestiegen: 





Kaskaden- 
nyarauiiK 


muttitronic® 


Elektro- 
Ventile 


6 


3^ Momenten- 
Fuhler 


Schieber 


11 


9 


Pumpe 


FZP 

Volumen 122% 


IZP 

Volumen 100% 
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Um fur das hier vorgestellte Getriebekonzept den Volumenstrombedarf bei Verstellungen auf moglichst 
niedrigem Niveau zu halten und damit das Pumpenantriebsmoment zu minimieren, ist- wie schon bei 
der multitronic® - ein Doppelkolbensystem erforderlich. 

Dadurch, dass die erforderlichen Krafte an zwei Scheibensatzen aber mit drei Proportionalventilen (An- 
pressung, Verstellung 1 und Verstellung 2) erzeugt werden, existiert ein Freiheitsgrad. Die Steuerstra- 
tegie kann dies ausnutzen, um den Systemdruck (=Maximalwert der drei erforderlichen Drukke) zu mini- 
mieren. Der Vorteil des Doppelkolbenprinzips hinsichtlich Verlustminimierung wird dadurch nochmals 
vergroliert. 

An den Fahrkomfort eines Zweibereich-CVT werden prinzipiell ^iie gleichen Anforderungen gestellt wie 
an ein Einbereich-CVT. Dies gilt nicht nur innerhalb eines Fahrbereiches. sondern speziell auch beim 
Bereichswechsel. Der Steuerstrategie kommt somit eine wesentiiche Bedeutung zur Erreichung der 
Komfortanspruche zu. 

Auf Grund der guten Verbrauchs-, Komfort- undFahrleistungseigenschaften der multitronic® wird hier 
von einer ahnliche Strategic ausgegangen: Der Fahrer gibt durch die Pedalstellung eine Wunschlei- 
stung vor und das Getriebe sorgt dafur, dass diese Leistung in einem verbrauchsoptimalen Betriebs- 
punkt des Motors (niedrige Motordrehzahl) zur Verfugung gestellt wird. Die Beschleunigung erfolgt 
gleichmafiig und komfortabel. 

Auch bei Pedalanderungen oder Ubersetzungsanderungen existiert dieser Komfortanspruch: Die Ab- 
triebsleistung muss sich komfortabel verandern. Es darf nicht spurbar sein, dass es mehrere Bereiche 
gibt, Oder dass gerade die Bereiche gewechselt werden. 

Das Verhalten bei Obersetzungsanderungen hat sich hierals besonders komfortrelevant enA/iesen, well 
getriebeinterne Drehmassen wie Schwungmassen wirken, die Leistung aufnehmen oder auch freiset- 
zen. 

Figur 108 zeigt am Beispiel einer schnelien UD- Verstellung, was dies bedeutet: das Getriebe soli die 
Motordrehzahl (bei konstanter Abtriebsdrehzahl) schnell anheben. Der ideaiisierte Drehzahlverlauf des 
Motors weist dann keine komfortmindemden Besonderheiten auf. Der Drehzahlverlauf des getriebein- 



temen Scheibensatz 2 zeigt aber unterschiedlich steile Kurvenabschnitte und sogar einen Knick am 
Bereichswechselpunkt. In Figur 109 wird dargestelit, dass dies eine Komforteinbufle bewirkt. Unmit- 
telbar vor dem Bereichswechsel im verzweigten Betrieb muss der Scheibensatz 2 infoige der Varia- 
torversteiiung noch starker beschleunigen als der Motor. Nach dem Bereichswechsel im unverzweigten 
Betrieb ist die Drehzahl des Scheibensatz 2 nahezu konstant. 

Well eine Drehzahierhohung stets ein Moment und damit eine Leistung erfordert, wird die Zugkraft beim 
dargestellten Drehzahiverlauf von Scheibensatz 2 verandert, Diese Veranderung der Zugkraft ist in 
Figur 109 nicht enthalten, aber in der Simulation in Figur 109 berucksichtigt. 

Vor diesem Hintergrund ist das Ziel der Strategie also nicht nur, zum richtlgen Zeitpunkt komfortabel 
den Bereich zu wechsein, sondern insgesamt ein komfortabler Verlauf der Abtriebsleistung. Dies kann 
z. B. mit Motoreingriffen und einer dynamischen Gradientenvorgabefur die Motordrehzahl erreichtwer- 
den. 

Figur 109 zeigt die Simulationsergebnisse fur eine anspruchsvolle Situation: eine UD-Verstellung bei 
Kickdown mit Bereichswechsel unter Drehzahlgradient. Es sind die Zeitabhangigkeiten der Variator- 
ubersetzung. der Motordrehzahl und der Fahrzeugbeschleunigung abgebildet. 

Im linken Teil des Zeitschriebes ist das Gaspedal zu 30% betatigt und der Motor wird vom Getriebe 
verbrauchsoptimal bei 1100 U/min gehalten. Das Fahrzeug b^schleunigt leicht. und der Variator wird 
In HIGH langsam verstellt. Beim Zeitpunkt t = 25 s erfolgt eine Kickdown-Betatigung. Infolgedessen er- 
folgt eine Ruckverstellung von HIGH nach LOW. Der mittlere Teil der Figur zeigt, wie der Variator in 
Richtung Bereichswechsel (hier bei = 0,5) verstellt. 

Dort erfolgt der Bereichswechsel nach LOW bei gleichzeitiger Beschleunigung von Fahrzeug und Motor. 
Im rechten Teil der Figur ist die weitere Beschleunigung des Fahrzeuges zu erkennen. Der Motor wird 
dabei unter Beriicksichtigung der Drehzahlnachfuhrung - ahnlich zu der in der multitronic® -nahe dem 
Leistungsoptimum betrieben. 

Eine Komfortbewertung erfolgt anhand der Schwingungsamplituden in der Fahrzeugbeschleu- 
nigung. Mit einer optimierten Strategie betragt der Spitze-Spitze-Abstand in der Umgebung des 
Bereichswechsels ca. 0,4 m/s^. Im Vergleich dazu entspricht ein Stufensprung von 1,25 bei ei- 
nem Automatikgetriebe einem Beschleunigungssprung von ca. 0,5 m/s^. Bei diesem Vergleich 
ist allerdings zu berucksichtigen, dass sich die genannten Beschleunigungen unterschiedlich 
schnell andern und auch, dass der Komfortanspruch nicht in alien Situationen gleich ist. 

Die im Figur 109 dunn gezeichneten Kurven deuten als Gegenbeispiel die Zeitverlaufe bei einer 
Steuerstrategie an, die weder einen Moto rein griff, noch eine Anpassung des Drehzahlgradienten 
beinhaltet. Hier betragt der grdllte Abstand von Spitze zu Spitze in den Schwingungsamplituden 
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der Fahrzeugbeschleunigung etwa 3 m/s^. Erst zum Zeitpunkt t ~ 28 s sind diese Schwingungen 
abgeklungen. 

Durch die Strategie-Entwicklung konnten zwei Fragestellungen theoretisch beantwortet warden; 

1 . Kann ein verzweigtes CVT mit vertretbarem Aufwand gesteuert warden? 
Antwort: Ja, die Strategie ist mikroprozessorfahig implementiert. 

2. Konnen die Bereichswechsel komfortabel dargestellt werden? 

Antwort: Es kann von der Beherrschbarkeit des Bereichswechsels ausgegangen werden. 

Basis der Arbeit sind die Kenntnisse des Betriebsverhaltens des Variators (multitronic®), das Know- 
how uberdie Kupplungsbetatigung und Schaltvorgange (Easytronic®) sowie die bei LuK vorhandenen 
Entwicklungs- und Simulations-Tools. 

Fur zukunftige Anwendungen von Umschlingungs-CVT mit Drehmomenten bis 500 Nm und Spreizun- 
gen zwischen 6 und 7 stellen leistungsverzweigte Getriebestrukturen ein vielversprechendes Konzept 
dar. Mit einem Zweibereich-CVT kann die Begrenzung durch die Momentenubertragungsfahigkeit der 
Kette angehoben werden, weil in vielen Lastpunkten eine verringerte Leistung uber den Variator fliefit. 
Im Rahmen der vorliegenden theoretischen Untersuchung wurde gezeigt, dass mit LuK Komponenten 
ein 500 Nm-CVT in Leistungsverzweigung dargestellt werden kann. Das vorhandene Potenzial eines 
Zweibereich-CVT lasst sich allerdings nur dann vol! nutzen, wenn das Konzept sowohl hinsichtlich des 
Wirkungsgrads als auch der Variator- und Kettenbelastung optimiert wird. 

Beim Hydraulik-Konzept wurde das LuK Doppeikolben-Prinzip mit einer speziell angepassten Kaska- 
denhydraulik vereint. Integriert ist eine Weiterentwicklung des Anpresssystems, die Vorteile hinsichtlich 
des Kraftstoffverbrauchs und der Bauteilbelastung bietet. 

In Computersimulationen mit einer eigens fur diese GetriebestrukturentwickeltenSteuerstrategie wurde 
gezeigt, dass auch uber den Bereichswechsel hinweg ein hoher Fahrkomfort machbar ist. Dies ist ohne 
nennenswerte Einschrankung der Fahrdynamik moglich. 

Kaum vorstellbar, dass es ein solches Getriebe geben konnte. Und doch sieht LuK einen Hoffnungs- 
schimmer. ein so ehrgeiziges Ziel zu erreichen. Dazu wurden unkonventionelle Uberlegungen ange- 
stellt. die zu einem neuen Getriebekonzept mit neuen und vermutlich auch ungewohnten Eigenschaften 
. fuhrten. 

Heutzutage besteht nur die Wahl zwischen den komfortablen, aber auch teuren Automatikgetrieben 
Oder den kostengunstigeren Handschaltern. 

Eine Kostenbetrachtung ergab, dass bei alien in Serie existierenden Getriebetypen ein recht hoher Auf- 
wand erforderlich ist, um eigentlich selten auftretende, aber dennoch wichtige Fahrzustande abzudek- 
ken. Anfahrelemente und Ruckwartsgang machen einen erheblichen Anteil der Getriebekosten aus, 



insbesondere wenn die dazu notige hydraulische oder elektromotorische Aktorik mit dazugerechnet 
wird. 

Bel Geared-Neutral-Getrieben, zum Beispiel Reibradgetriebe, wurde schon versucht, das Anfahren und 
Ruckwartsfahren ohne zusatzliche Elemente zu realisieren. Dazu muss der Variator bis zur Drehzahl 0 
heruntergeregelt werden konnen. Allerdings scheinen Regelprobleme den Wegfali des Anfahrelemen- 
tes zu verhindern. LuK hat deshalb nach einem vollig andersartlgen Variator gesucht. mit dem das ver- 
lustbehaftete Anfahrelement, der Ruckwartsgang und die Festubersetzungen ersetzt werden konnen. 

Im Folgenden soli ein CVTvorgestellt werden, dessen Variator genau diese Mogiichkeit bietet. Ein ent- 
sprechendes Prinzipgetrlebe wurde bel LuK bereits aufgebaut und seine grundsatzliche Funktlon nach- 
gewiesen. Auch erste Erfahrungen im Fahrzeug wurden bereits gewonnen. 

Das Grundprinzip beruht auf der Idee, die Kraft uber .veranderbare Hebel zu ubertragen. FIgur 110 
zeigt den schematischen Aufbau. Der Antrieb besteht aus einer Kurbel. die uber ein Pleuel mit einem 
Freilauf am Abtrieb verbunden 1st. Da der Kurbelradius am Antrieb deutlich kleiner ist ais der Dreh- 
punktabstand am Abtrieb bzw. Freilauf, macht der Freilauf hin- und herschwenkende Bewegungen, 
wenn sich die Kurbelwelle dreht. Der Freilauf nimmt den Abtrieb immer dann mit, wenn seine Umfangs- 
geschwindigkeit groBer als die des Abtriebes ist. 

Damit lasst sich noch kein ausreichend gleichfdrmlges Moment auf den Abtrieb ubertragen. Deshalb 
mussen mehrere dieser Anordnungen zeitlich versetzt parallel geschaltet werden. Figur 111 zeigt, wie 
eine Kurbel mit zwei Pleuel auf zwei Freilaufe wirkten, die um fast 1 80** versetzt nacheinander eingreifen. 
Zusatzlich konnen zum Beispiel sechs dieser Kurbel-CVT axial hintereinander so angeordnet werden, 
dass dann die zwolf Freilaufe nacheinander zum Eingriff kommen. 

Figur 112 zeigt den Verlauf der Umfangsgeschwindigkeiten uber der Zeit fur eine solche Anordnung. 
Unterhalb der Nulllinie bewegen sich die Freilaufe relativ zum Gehause ruckwarts, oben vorwarts. Die 
grune Linie entspricht der Abtriebsdrehzahl. Die jeweils eingreifenden Freilaufe sind rot. die nicht ein- 
greifenden blau gekennzeichnet. 

Es wird zunachst erwartet. dass die Abtriebsgeschwindigkeit bzw. -drehzahl im wesentlichen der Ein- 
hullenden der maximalen Kurbeigeschwindigkeiten folgt. Wegen der Elastizitat der Freilaufe und der 
Pleuel, die praktisch einige Grad Verdrehung zulasst, verlauft die Abtriebsdrehzahl unter den maximalen 
Drehzahlen der Freilaufe. 

Solange der Freilauf eine hohere Umfangsgeschwindigkeit als der Abtrieb hat wird er gespannt und 
Moment aufgebaut. Danach baut sich das Moment ab. Der Freilauf bleibt aber noch einige Zeit im Ein- 
griff. Die Zeitdauer, in der ein Pleuel Moment ubertragen kann, wird dadurch betrachtlich erhoht. 

Erst nach vollstandiger Entspannung lauft er wieder frei. Die eingeschlossenen Flachen wahrend dem 
Spannen und Entspannen sind dabei gleich. 
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Weil mehrere Freilaufe gleichzeitig eingreifen und weitere Weichheiten und Massen die Drehmoment- 
schwankung glatten. ergibt sich eine nahezu gleichbieibende Abtriebsgeschwindigkeit. Die Anzahl der 
gleichzeitig eingreifenden Freilaufe wachst mit dem Moment, gleichzeitig wird das Gesamtmoment auch 
auf mehrere Freilaufe verteilt. 

Soli nach dem vorgestellten Prinzip der Momentenubertragung die Gesamtubersetzung entsprechend 
den Anforderungen im Fahrzeug von Unendlich (Fahrzeugstilistand) bis 2,1 (Overdrive) variiert werden, 
so muss der Antriebsradius der Kurbelwelle bis Null verstellt werden. Wie das konstruktiv realisiert wer- 
den kann, ist aus Figur 113 ersichtlich. 

Der Antrieb besteht wie bei einer Kurbelwelle aus einer festen Kurbelkropfung und einen um diesen 
drehbare Exzenter. Dabei haben die beiden Drehzentrumsabstande jeweils den gleichen Betrag. Die 
drehbaren Exzenter haben eine Innenverzahnung, die in eine zentrale Ritzelwelle eingreift und deren 
Kopfkreis ais Lagerung dient. Wird die zentrale Ritzelwelle gegenuber der Kurbelwelle verdreht, so wer- 
den alle drehbaren Exzenter gleichzeitig um die Kurbelkropfung geschwenkt. Je mehr der Exzenter 
nach innen geschwenkt wird, desto kleiner istdereffektive Kurbelradius. bisschliefilich Null erreichtwird. 

Diese Anordnung gestattet es also, die Exzentrizitat des Pleuelantriebes von Null fur den Fahrzeug- 
stilistand bis zum Maximalwert fur den Overdrive zu verstellen. 

Nach diesen grundsatzlichen Uberlegungen zum Kurbel-CN/T wurde die Konstruktion eines Prin- 
zipgetriebes angegangen. Das Herz dieses Getriebes, den Variator, zeigt Figur 1 14 in der Gesamt- 
ansicht mit integrierter Verstelleinrichtung. Er wurde fur einen PKW mit Front-Quer-Anordnung bis etwa 
75 kW ausgelegt. Das Prinzip ist grundsatzlich auch fur hohere 

Momente und andere Anordnungen denkbar. Der Achsabstand zwischen Motorkurbelwelle und Diffe- 
renzialachse wurde mit 180 mm festgelegt. 

Auf sechs Exzentern sind jeweils paan/veise insgesamt zwolf Kurbeln angeordnet. Die Gesamtuber- 
setzung liegt zwischen 2,1 und Unendlich und ersetzt damit sowohl das Anfahr-element als auch alle 
Festubersetzungen. Auf den Ruckwartsgang wird spater eingegangen. 

Eine - im wahrsten Sinne des Wortes - zentrale Bedeutung kommt der Antriebswelle zu. Ihren Aufbau 
zeigt Figur 1 1 5 mit Verstelleinrichtung fur die Exzenter im Zusammenbau und in Explosionsdarstellung. 
Am Wellenende auf der rechten Seite befindet sich die ubiiche Mitnahmeverzahnung der Antriebswelle 
zwischen Dampfer und Getriebe. Die Antriebs- Oder Kurbelwelle besteht mit ihren Kropfungen aus ei- 
nem Stuck mit einer zentralen Bohrung. Diese durchbricht die einzelnen Kurbelwangen nach innen. In 
dieser Bohrung liegt die zentrale Ritzelwelle, deren Zahne durch die Durchbruche ragen. Die verdreh- 
baren Exzenter bestehen aus zwei Halften und konnen damit uber die Kurbelwelle montiert werden; 
zusammengehalten werden sie durch jeweils zwei umgreifende Walzlager der Pleuel. Die Lagerung 
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im Gehause erfolgt direkt an den beiden Enden der Kurbeln. Die Kurbelfolge wurde wie bei Verbren- 
nungsmotoren so gewahit, dass sich moglichst kieine freie Massenkrafte und Momente ergeben. 

Am llnken Wellenende ist die Verstellelnrichtung zu sehen, welche die Aufgabe hat. die Ritzelwelle ge- 
genuber der Kurbelwelle zu verdrehen, um damit die Ubersetzung des Getriebes zu verandem. Fur 
den gesamten Ubersetzungsbereich ist etwa eine Umdrehung der Ritzelwelle notwendig. Zwischen 
dem Elektromotorfur die Verstellung (etwa 1 50 W) ganz links und dem Kurbelwetlenende befindet sich 
ein Planetengetriebe mit einer Obersetzung von etwa 200, das mit der Kurbelwelle und der Ritzelwelle 
verbunden ist. Das Gehause des Elektromotors dreht sich mit der Kurbelwelle, die elektrische Energie 
wird uber Schleifringe zugefuhrt. Somit dreht sich der Elektromotor und das Verstellgetriebe in sich im- 
mer nur dann, wenn verstellt wird. Wird nicht verstellt, laufen Kurbel- und Ritzelwelle mit dem Verstell- 
getriebe als Block um. 

Die Abtriebswelle enthalt die Freilaufe, auf die die Pleuel das Moment ubertragen. Figur 116 zeigt eine 
Ansicht, in der am rechten Ende einige Pleuel mit ihren Freilaufen zu sehen sind. Die aufgeschnittenen 
Partien geben die Sicht frei auf die Rollen der Freilaufe. Sie sind als Rollenfreilaufe mit Innenstern aus- 
gefuhrt. Das kieine Pleuelauge greift direkt uber ein Gleitlager in den Auflenring ein, dieser wird uber 
das als Kafig ausgebildete Gleitlager auf dem Innenstern gelagert. Die Lagerung im Gehause erfolgt 
an den beiden Wellenenden, das Drehmoment wird vom Innenstern direkt an den Differenzialkorb wei- 
tergeleitet. 

Durch die Aufteilung der Pleuel in oben und unten, und damit in zlehende und druckende Krafte, heben 
sich die Querkrafte beim gleichzeitigen Eingriff mehrerer Freilaufe teilweise auf, was den Lagerkraften 
zugute kommt. 

Zum Ruckwartsfahren mussen die Freilaufe in ihrerWirkrichtungumschaltbarsein. Wiedasfunktioniert, 
zeigt ein Querschnitt in Figur 117. 

Der Innenstern ist symmetrisch fur beide Drehrichtungen ausgefuhrt, die Drehrichtungsumschaltung 
erfolgt durch Andern der Kraftrichtung der Haltefedern fur die einzelnen Rollen um ca. 1 80**. Dazu war- 
den die Umschaltprofile, die durch alle Freilaufe hindurchgehen und die Haltefedern tragen, durch eine 
in der Figur nicht gezeigte Einrichtung gleichzeitig verdreht. Alle anderen Funktionen sind bei Ruck- 
wartsfahrt gleich wie bei Vorwartsfahrt. nur der Regelbereich wird eingeschrankt. 

Bei einem Radmoment von z. B. 1700 Nm muss der einzelne Freilauf wegen der Lastverteilung auf 
mehrere Freilaufe nur max. 600 Nm ubertragen. Allerdings wird er mit Frequenzen bis zu 100 Hz bei 
Huben bis fast 40 mm beaufschlagt. 

Zur Veranschaulichung der Grofienverhaltnisse Ist der Variator in Figur 118 schematisch, aber mafi- 
stablich. mit Verbrennungsmotor und Rad dargestellt. Hier soli verdeutlicht werden. dass das Moment 
ohne weitere Zahnradstufen und Kupplungen direkt vom Motor zur Achse ubertragen wird. 



Nach all den theoretischen und konstruktiven Vorarbeiten wurde der Bau eines Proto-Getriebes be- 
schlossen. Figur 119 zeigt die Einbindung des Variators in einen Gesamtgetriebeentwurf. Zur Erzeu- 
gung des vom Fahrer gewohnten Schubmoments ist hier eine Losung mit einer E-Maschine gezeigt. 
Diese E-Maschine Ist uber eine Zahnradstufe mit dem Abtrieb oder/und direkt mit dem Verbrennungs- 
motor verbindbar. Dadurch sind viele Kombinationen von Starter, Generator, Verbrennungsmotor mit 
Zusatzfunktionen. Rekuperation und Booster moglich. 

Der ubilche axiale Bauraum fur ein Quergetriebe relcht grob fur eine 8 kW-Maschine in Achslage des 
Verbrennungsmotors. 

Das kritische KonstruktionsmaB des Kurbel-CVT ist der axiale Abstand zwischen der Flanschflache 
zum Verbrennungsmotor und der Flanschflache zur kurzen Gelenkwelle. Es wird im Wesentllchen durch 
die Lange des Variators bestimmt und ist z. Zt. etwa 20 mm langer als bei dem entsprechenden Hand- 
schaltgetriebe. 

Das Kurbel-CVT kommt ohne E-Maschine auf ein Gesamtgewicht von kleiner 40 kg, was etwa dem 
entsprechenden Handschaltgetriebe plus Kupplung entspricht. Die Anzahl der verschiedenen Telle ist 
kleiner als bei einem Handschaltgetriebe. dafur ist der Walzlageranteil hoher. 

Nachdem ein solches Getriebe ohne E-Maschine und noch ohne Umschaltmoglichkeit fur Ruckwarts- 
fahrt aufgebaut wurde, stellte sich sehr schnell die Frage nach.dem Wirkungsgrad, Die bisher gemes- 
senen Werte sind in Figur 1 20 im Vergleich mit einem Schaltgetriebe und verschiedenen CVTs gezeigt. 
Die obere Einhullende der CVT-Wirkungsgrade stellt den theoretisch moglichen Wirkungsgrad eines 
zum Kurbel-CVT leistungsgleichen CVTdar, unter Verwendung derwlrkungsgradoptimierten LuKCVT- 
Technik. 

Das Kurbel-CVT hat offensichtlich vor allem bei kleinen Geschwindigkeiten und Lasten sein hochstes 
Potenzial und steht dem Handschaltgetriebe kaum nach. Geht man davon aus, dass ein heutiges CVT 
seinen schlechteren Wirkungsgrad gegenuber dem Handschaltgetriebe durch die hohere Spreizung 
und die Stufenlosigkeit an sich mehr als kompensieren kann. so hat das Kurbel-CVT ein hohes Potenzial 
zur Reduktion des Verbrauchs. Hinzu kommt, dass gegenuber dem Handschaltgetriebe Oder CVT die 
Anfahr- bzw. Schaltverluste entfallen. 

Beim Anfahren und Im Fahrzeugstillstand kommt dem Kurbel-CVT die in Abschnitt Das Grundprinzip 
beschriebene Elastizitat der Pleuel und Freilaufe zugute. Damit lasst sich bei stillstehendem Fahrzeug 
und kleinen Exzentrizitaten des Kurbeltriebes das Kriechmoment einstellen. und zwar weitgehend ver- 
lustfrei, was bei Wandlern und Kupplungen nicht der Fall ist. 

In Figur 121 ist dazu jeweils das maximale Radmoment und Motormoment uber dem Kurbelradius dar- 
gestellt, Kurbelradius Null entspricht der Ubersetzung Unendiich. der max. Radius dem CD. Rechts ist 
der Bereich ("C"). in dem das maximale Radmoment durch das maximale Motormoment mal der wirk- 



samen Ubersetzung gegeben ist. Im mittleren Bereich ("B") bestimmt das rutschende Rad selbst das 
max. Radmoment. Ganz links ist schlielilich der Bereich ("A"), in dem das Radmoment durch die Kur- 
belsteliung bestimmt wird. In diesem Bereich ist die Ubersetzung Unendlich. da die Rutschgrenze nicht 
erreicht ist, und das Fahrzeug steht. Ohne Beruckslchtigung der Verluste wird der Motor auch kein Mo- 
ment abgeben, balm Gasgeben wurde er einfach frei hochdrehen. Der Geschwindigkeitsverlauf fur die- 
sen Fall ist in Figur 122 in Aniehnung an Figur 1 12 dargestellt. Es zeigt, dass der Freilauf praktisch die 
ganze Zeit Moment ubertragt, da nach dem Entspannen sofort wieder der Spannbereich beginnt. So 
kann mit dem eingestellten Kurbelradius das Radmoment relativ genau vorgegeben werden. 

Durch die Untersetzung bis Unendlich und die Vermeidung von Kupplungs- bzw. Wandlerverlusten ist 
eine hervorragende Anfahrdynamik gegeben. 

Der wirksame Kurbelradius Null wurde mechanisch als Anschlag ausgebildet, so dass die Stellung Un- 
endlich ohne zu regein einfach angefahren werden kann. Dies ist bei anderen Geared-Neutral Kon- 
zepten nicht mogiich. 

Auch ein gewunschtes Kriechmoment kann mit dieser Methode eingestellt werden, da die hohe Uber- 
setzung fur den Verstellmotor eine hoheAuflosungdes eingestellten Exzentersgestattet. Dasgutmutige 
Verhalten beim Anfahren konnte mit dem Prinzipgetriebe bestatigt werden. Eine Messung einer Kriech- 
anfahrt mit Leerlaufdrehzahl des Motors zeigt Figur 123. 

Eine typische Messung der Drehzahlschwankung von Motor und Getrlebeausgang uber der Zeit zeigt 
Figur 124. Da das Versuchsfahrzeug einen 4-Zylinder Ottomotor hat, entsprechen zwei Perioden in 
der Motordrehzahl einer Umdrehung am Antrieb. Man erkennt in diesem Beispiel die 12. Ordnung in 
dem Verlauf der Abtriebsdrehzahl als dominierend, aber auch andere Ordnungen sind uberlagert. 

Da die Freilaufe kein Schubmoment ubertragen konnen, mussten fur kritische Schubsituationen wie 
z. B. Bergabfahrt Losungen gefunden werden. 

Im Normalfahrbetrieb hat dasfehlende Schubmoment auch seine Vorteile. So zeigt sich das Versuchs- 
fahrzeug bezDglich Langsschwingungen bisher als unkritisch, ebenso das Anhalten, bei dem die Ge- 
samtubersetzung stets etwas kurzer als die wirksame Ubersetzung eingestellt wird. Das Problem der 
zunehmenden Motorbremswirkung bei kurzer werdender Ubersetzung ist damit umgangen. 

In Figur 119 wurde bereits gezeigt. wie ein Generator wahlweise mit dem Abtrieb Oder dem Verbren- 
nungsmotor verbunden werden kann. Sind beide Verbindungen aktiv. so hangen der Verbrenner und 
die E-Maschine am Abtrieb. Die feste Ubersetzung zum Abtrieb ist dabei so gewahit, dass der Ver- 
brennungsmotor und die E-Maschine bei Hochstgeschwindigkeit mit ihrer Maximaldrehzahl drehen. 

In Figur 1 25 sind die moglichen Bremsleistungen fur Schubbetrieb bezogen auf das Rad uber der Fahr- 
geschwindigkeit aufgetragen. Die Bremsleistung setzt sich dabei zusammen aus dem Luft- und Roll- 
widerstand (schwarze Linie) sowie dem Bremsmoment des Motors. Fur die Gesamtbremsleistung eines 
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herkomlichen Schaltgetriebes in den verschiedenen Gangen mit nnaximaler und niedriger Schaltdreh- 
zahl ergebensich die roten Linien, dieden vom Fahrerbeeinfiussbaren Bereich umschfie&en. DieStufen 
entsprechen den einzelnen Gangen. 

Fur das Kurbel-CVT entfallt die Moglichkeit, mit den verschiedenen Gangen die Bremsleistung zu be- 
einflussen. Verbindet man nun den Generator (Nennstrom 180 A) und den Verbrennungsmotor uber 
die teste Ubersetzung mit dem Abtrieb, so ergibt sich als Summenbremsleistung die blaue Kurve. Wie 
man sieht, wird die vorgeschlagene Losung nur bei extremem Ausdrehen des Verbrennungsmotors 
ubertroffen und sollte deshalb fur die Praxis genugen. 1st die Batterie bei langerer Bergabfahrt bereits 
geladen. so kann mittels einer elektrischen Heizung die Energie problemios in das Kuhlwasser abgefuhrt 
werden, da der Verbrennungsmotor zeltglelch kaum Warme abgibt. 

Das Kurbel-CVT von LuK zeichnet sich in der bis jetzt untersuchten Ausfuhrung vor allem durch den 
Entfall von Baugruppen aus. Dadurch ergibt sich ein leichtes und kostengunstiges, fur Front-quer-Ein- 
bau geeignetes CVT mit der Chance auf gunstigen Verbrauch und hohen Komfort. 

Im Pkw werden zur Verbesserung von Sicherheit und Komfort Hydrauliksysteme eingebaut. Die Vorteile 
sind hohe Leistungsdichte, geringes Leistungsgewicht und hohe Dynamik. Verglichen mit geregelten 
elektrischen Antrieben wird aber oft eine hohere Energieaufnahme und somit ein hoherer Kraftstoff- 
verbrauch genannt. 

Durch Auswahl eines geeigneten Pumpenprinzips und die Erganzung mit einer bedarfsgerechten An- 
steuerung kann der Energiebedarf der Pumpen wesentlich gesenkt werden. Eine Methode ist der dreh- 
zahlgeregelte elektromotorische Antrieb von Pumpen bis ca. 0.5 kW Leistung. Im Folgenden soli jedoch 
nur auf Anwendungen mit hoheren Eckleistungen eingegangen werden. Hier erfolgt der Antrieb durch 
den Verbrennungsmotor. 

Drei Beispiele werden in Figur 126 vorgestellt: 

In der Servolenkung (Open Center) lauft die Pumpe oft mit sehr niedrigen Drucken. 

In Antiwanksystemen mit Speicher ergeben sich hohe Dauerdrucke uber den gesamten Drehzahl- 
bereich. Sauggeregelte Radlalkolbenpumpen konnen hier eingesetzt werden. 

In stufenlosen Getrieben (CVT) liegen maximale Drucke und Drehzahlen niedriger, es werden jedoch 
oft mittlere Drucke erreicht. Verschiedene Pumpentypen sind einsetzbar, 

Im Automobilbau wird die Lenkunterstutzung als Open Center System ausgefCihrt (Figur 127). 

Es ist dadurch gekennzeichnet, dass bei Geradeausfahrt der Volumenstrom mit einem niedrigen Druck 
durch das System gefordert wird. 
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Fur schnelle Lenkbewegungen wird vom Volumenstromregler der maximaie Volumenstrom konstant 
zur Verfugung gestellt. Fur Lenkmanover im ubtichen Fahrbetrieb ist aber deutlich weniger Menge er- 
forderlich. 

Hohe Drucke treten nur beim Lenken im Stand oder bei niedrigen Fahrgeschwindigkeiten auf. 

Die Pumpen fur derartige Open Center Lenksysteme werden in der Rage! als Konstant-Flugetzellen- 
pumpen ausgefiihrt und uber einen Riemen vom Motor angetrieben. Die Fordermenge der Pumpe steigt 

■ 

somit linear zur Motbrdreiizahl. Da die Lenkung nur einen begrenzten Volumenstrom benotigt, wird die 
uberschussige Menge mit einem Volumenstromregler in der Pumpe abgeregelt und intern umgewalzt. 
Eine Regelung abhangig von anderen Fahrparametern, wie z. B. Fahrzeuggeschwindigkeit, ist nicht 
moglich. 

Derartige Systeme verursachen in Verbrauchstests (NECE) im Fahrzeug einen Mehrverbrauch von 
ca.2%. 

Ein Entwicklungszlel fur aktuelie Lenksysteme ist, diesen Kraftstoffmehrverbrauch zu reduzieren und 
den Volumenstrom deutlicheran den jeweiligen Fahrzustand anzupassen. Gleichzeitig sind der Lenk- 
komfort und die Dynamik heutiger Systeme beizubehalten Oder sogar noch zu steigern. Den einge- 
schrankten Platzverhaltnissen im Fahrzeug ist dabei Rechnung zu tragen. 

Durch den Einbau eines elektrisch ansteuerbaren Bypassventiis zusatzlich zum vorhandenen Volu- 
menstromregler (Figur 128) kann der Volumenstrom elektrisch verstellt werden. Hierbei wird die Volu- 
menstromregelung mittels eines Hauptstromregelkolbens, wie sie sich in der Basispumpe bewahrt hat. 
belbehalten. Parallel zu der Hauptstromdrossel wird ein Bypass erzeugt. In diesem ist ein Proportio- 
nalventil geschaltet, durch das ein variabler Bypassvolumenstrom eingestellt wird. 

Da der Hauptstromregelkolben nach dem Prinzip einer "Druckwaage" ausgefiihrt ist, wird der 
Druckabfall uber die Hauptstromdrossel und uber das Bypassventil konstant gehalten. Damit ist 
der Volumenstrom, der uber den Bypass geleitet wird, proportional zum Offnungsquerschnittdes 
Ventils. Ein Einfluss des Systemdruckes, der wiederum vom Fahrzustand abhangt, ist nicht vor- 
handen. Somit kann auf eine gesonderte Sensierung des Druckes verzichtet werden. 

Der Offnungsweg des Bypassventiis kann nun uber eine elektronische Steuerung von Fahrzustands- 
grofien. wie zum Beispiel Fahrgeschwindigkeit, Lenkwinkel und Lenkwinkelgeschwindigkeit, beein- 
flusst werden. Der Volumenstrom wird an die Fahrsituation angepasst. Dadurch kann in Situationen, 
in denen keine Lenkunterstiitzung notwendig ist, der Volumenstrom abgesenkt werden. Da der Durch- 
laufdruck quadratisch von der Durchlaufmenge abhangt, erreicht man schon durch eine verhaltnismaliig 
geringe Absenkung der Menge eine deutliche Verminderung des Durchlaufdruckes und somit eine Re- 
duzierung der hydraulischen Leistungsaufnahme. Wie in der Messung in Figur 129 erkennbar ist, lasst 
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sich durch bedarfsgerechte Anpassung des Volumenstromes der Durchlaufdruck in einem extremen 
Beispiel von 10 bar auf 1 bar senken. 

Eine entscheidende Grolie fur das Energiesparen bei gleichzeitiger Beibehaltung des Lenkkomforts 
ist die Dynamik der Pumpe. Bei schneller Anderung einer EingangsgroBe, z. B. Lenkwinkelgeschwin- 
digkeit bei einem Ausweichnnanover, muss die Pumpe in der Lage sein. den Volumenstrom so schneli 
an die aktuellen Bedingungen anzupassen, dass der Fahrer die Regelung nicht spurt. Die LuK Losung 
ist in der Lage, innerhalb von 30 ms den Volumenstrom vom Minimal- auf den Maximalwertzu erhohen. 
Damit stellt der Fahrer am Lenkrad keinen Unterschied zum Seriensystem test. 

Durch bedarfsgerechte Einstetlung des Volumenstromes konnen im neuen europaischen Fahrzyklus 
(NECE) Minderverbrauche gegenuber herkommlichen Open Center Lenksystemen von ca. 1% reali- 
siertwerden. 

Durch die fahrparameterabhangige Steuerung des Volumenstromes lassen sich zusatzliche 
Komfortfeatures mit der Pumpe realisieren. So ist die Abhangigkeit der Fordermenge von der 
Fahrgeschwindigkeit programmierbar. Bei herkommlichen Systemen ist die Fordermenge der 
Pumpe nur von der Motordrehzahl abhangig. Durch eine Absenkung des Volumenstromes mit zu- 
nehmender Geschwindigkeit lasst sich das Lenkmoment erhohen, was der Fahrer als straffere, direk- 
tere Lenkung spiirt. Weiterhin kann der Volumenstrom kurz vor Erreichen des Lenkanschlages deutlich 
gedrosselt werden. Damit wird der Lenkanschlag gedampft. 

Die in Figur 1 30 vorgestellte Losung zeichnet sich dadurch aus, dass das Ventil sehr flexibel in der 
Nahe des Druckanschlusses angeordnet werden kann. Weil nur ein Teil des Volumenstromes uber 
das Bypassventil gefuhrt wird und die Druckdifferenz klein ist, kann das Ventil sehr kompakt aus- 
gefuhrt werden. Die erforderliche Magnetkraft und somit die Stromaufnahme des Ventils bleiben 
gering. Da mit der Ventilstellung direkt auf den Volumenstrom Einfluss genommen wird, lasst 
sich das System gut steuern. 

• ca. 50% geringere Leistungsaufnahme der Pumpe (ca. 1% Kraftstoffminderverbrauch) 

• reduzierter Kuhlaufwand im System 

• Verbesserung des Lenkkomforts 

• Anpassung der Lenkkrafte an den Fahrzustand 

Aktive Fahrwerke sind ein Ziel der Fahrzeugentwickler. Aktiv bedeutet in diesem Zusammen- 
hang, dass die Karosseriebewegungen aktiv ausgeglichen werden konnen. Alle ausgefuhrten 
Systeme nutzen hydraulische Komponenten. Es werden zwei unterschiedliche Konzepte mit 
Pumpen von LuK technisch realisiert (Figur 131). 

Open Center System 
Belspiele: 
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Active Cornering Enhancement 
Dynamic Drive 

Mit beiden Systemen erfoigt ein Wankausgieich. Die Radlalkolbenpumpe (RKP) mit intemerSaugdros- 
selung liefert eine konstante Fordermenge. 

Closed Center System 

Beispiei: 

Active Body Control 

Das ABC System verfugt zusatzlich zum Wankausgieich uber eine Kompensation der Nickbewegungen 
der Karosserie. Auch eine Niveauregulierung ist integriert. Zur Druckversorgung kommt eine intern 
und extern sauggedrosselte Radlalkolbenpumpe zum Einsatz. Dieser Pumpentyp ist in der Lage. die 
benotigten Volumenstrome von 1-12 l/min bei 200 bar Systemdruck zu liefern. 

Konstantpumpen sind aufgrund des maximalen Leistungsbedarfes bis ca. 20 KW nur bedingt einsetz- 
bar. 

Die innen betatigten, auSen mit Druck beaufschlagten Kolben warden niederdruckseitig schlitzgesteuert 
befullt und hochdruckseitig mit Ventilen gesteuert. 

Die generelle Funktionsweise der sauggedrosselten Radlalkolbenpumpe ist in Figur 132 schematisch 
dargestellt. 

Beim Absenken des Kolbens vom oberen Totpunkt entsteht ein Unterdruck im Kolbenraum (Vakuum- 
Hohlraume sind im Figur 132 gelb dargestellt). Dieses geschieht solange, bis die seitlichen Saugboh- 
rungen des Kolbens eine Verbindung zur Saugseite herstellen und damit Ol in den Kolben einstromt. 
Das Ende der Befullung ist nach weiterem Drehen der Exzentenvelle uber den unteren Totpunkt hinaus 
mit dem erneuten Verschlleflen der Saugbohrungen gegeben. Dies ergibt einen Nichtfordenvinkel, der 
rein geometrisch bedingt ist. 

Unterschieden wird in der Darstellung zwischen drei Zustanden, in denen eine sauggedrosselte RKP 
arbeiten kann. 

Im oberen Teil von Figur 132 befindet sich die RKP im sogenannten nichtabgeregelten Modus, in 
dem die Pumpe als Konstantpumpe arbeitet. Der Kolbenraum ist vollstandig mit Ol gefullt und die For- 
dermenge steigt mit anwachsender PumpendrehzahL 

Im mittleren Teil der Figur 132 ist dargestellt, dass die Befullzeit mit steigender Kolbenge- 
schwindigkeit (Pumpendrehzahl) nicht mehr ausreicht. um den Kolbenraum vollstandig zu be- 
fullen (Grenzdrehzahl). Hierbei tritt ein grolierer Nichtforderwinkel auf. 

Dieses Verhalten der sauggedrosselten Radlalkolbenpumpe wird als Interne Saugdrosselung bezeich- 
net. Aus energetischer Sicht ist diese interne Saugdrosselung von grofier Bedeutung. Ware der Kol- 



benraum bei steigender Motor- und somit auch Pumpendrehzahl allzeit komplett mit Ol gefullt, iage 
eine Konstantpumpe uberdem gesamten Drehzahlbereich vor. Die Saugdrosselung verhindert dieses. 
Ab einer gewissen Drehzahl gelangt immer weniger Ol In den Kolbenraum. Der Volumenstrom bleibt 
mit der stelgenden Drehzahl annahemd konstant. Es wird nur die gewunschte Olmenge je Zeiteinheit 
unter Energieeinsatz auf Druck gebracht. Damtt entsteht mit geringem Bauaufwand durch die Saug* 
drosselung eine Verstellung des Fordervolumens. und der Leistungsbedarf wird gegenuber einer Kon- 
stantpumpe um bis zu 75% reduziert. 

Die im unteren Teil von Figur 1 32 dargestellte extern ansteuerbare Saugdrosselung ist durch ein Ven- 
til in der Saugleitung realisiert. Damit wird der Druck im Saugraum abgesenkt und die zur Befullung 
der Kolben vorhandene Druckdifferenz geringer. Hierdurch kann noch weniger Ol in den Zylinder stro- 
men, wodurch die Energieaufnahme und die Fordermenge der Pumpe weiter absinkt. Verglichen mit 
einer Konstantpumpe sinkt der Leistungsbedarf um bis zu 90%. 

Das Pumpenprinzipdersauggedrosselten Radidlkolbenpumpe ist bekannt fur seine niedrige Leistungs- 
aufnahme. Nachteilig ist die vergleichsweise hohe Volumenstrompulsation bzw. Luftschallabstrahlung. 
Mit steigendem Nichtforderwinkel sinkt die Energieaufnahme, andererseits nimmt die Druckpuisation 
zu. 

Um den Anforderungen an ein sehr niedriges Gerauschniveau in Oberklassefahrzeugen gerecht zu 
werden, liegt einer der Entwicklungsschwerpunkte in der Gerauschreduzierung. Ein Beispiel des Ent- 
wicklungserfolges zeigt Figur 133. 

Gezeigt ist die Luftschallabstrahlung uber der Frequenz fur zwei unterschiedliche Entwicklungsstande. 
Durch folgende Malinahmen konnte eine Absenkung des Luftschalls um ca. 20 dB erreicht werden: 

• Detailgestaitung Ruckschlagventile am Auslass in Plattenbauweise 

• Einsatz von schwingungsdampfenden Kunststoffen statt Stahlblech fur die Riemenscheibe 

• Partielle Steifigkeitserhohungen der Gehauseteile 

Die Tandemanordnung in Figur 1 34 hilft besonders bei leistungsstarken Fahrzeugen mit ihren beengten 
Motorraumen, den Einbau zu ermoglichen. So ist auch kein zusatzlicher Anbauort im Riementrieb und 
am Motor erforderlich. Weiterhin reduziert die Tandembauweise das verbaute Gewicht. Eine zweite 
Riemenscheibe und die zweite Pumpenhalterung konnen entfallen. 

Erst durch die Entwicklung und gerauschmaflige Adaption von relativ groKen sauggedrosselten Radi- 
alkolbenpumpen wird der Serieneinsatz von aktiven Fahrwerkssystemen technisch mit folgenden Vor- 
teilen moglich: 

• Leistungsaufnahme mit externer Saugdrosselung bis zu 90% geringer als mit Konstantpumpen 

• Durch elektrische Ansteuerung in Systemregelung integrierbar 

• Durch radiate Bauweise gut geeignet fur Tandempumpen 



• Akzeptables Gerausch 

Automatikgetriebefur Pkw-Anwendungen steuern den Anfahrvorgang, die Ubersetzungsanderung und 
das Betatigen der Wendesatzkupplungenfur Vorwarts-ZRuckwartsfahrt sowie Kuhlung und Schmierung 
hydraulisch. Dazu ist eine hydraulische Druckversorgungseinheit und eine hydraulische Steuerung not- 
wendig. 

Der Trend zu mehr Komfort bei gleichzeitiger Performancesteigerung fuhrte zur Entwicklung stufenloser 
Getriebe. Die hydraulischen Steuerungen stufenloser Getriebe arbeiten mit deutlich hoheren maxima- 
len Druckniveaus (>30 bar) als bekannte Stufenautomaten (<20 bar). Dies stellt eine technische Her- 
ausforderung fur die Getriebepumpenentwicklung dar, denn im Gegensatz zu anderen hydraulischen 
Anwendungen im Fahrzeug arbeiten Getriebepumpen zeitweise mit stark verschaumtem Automatik- 
getriebeol. Daraus ergeben sich besondere Aufgabensteilungen bezuglich Gerausch und Verschleift. 

Es besteht nun die Aufgabe, eine Druckversorgungseinheit auszuwahlen. die uber eine grolie Band- 
breite der hydraulischen Anforderungen hinweg den Anspruchen der Automobilindustrie entspricht. 

Hydraulische Anforderungen 

• Druckbereich bis max. 85 bar 

• Drehzahlbereich 600.. .8000 min*'' 

• Temperaturbereich-40X...+150X 

• Geringe bis hohe Anteiie ungeloster Luft im Getriebeoi 

Leistungsaufnahme 

• Guter volumetrischer Wirkungsgrad bei hoheren Drucken, da dieser die Pumpengrolie bestimmt. 

• Guter hydraulisch-mechanischer Wirkungsgrad bei niedrigen bis mittleren Drucken und Drehzahlen 
bis 2500 min"\ da dieser fur den Kraftstoffverbrauch entscheidend ist 

• Geringe Leistungsaufnahme bei hohen Drehzahlen und mittleren Drucken, da diese entscheidend 
fur die Maximalgeschwindigkeit, die max. Beschleunigung des Fahrzeugs und den Kiihlolhaushalt 
des Getriebes ist. 

Gerausch 

• Akzeptables Pumpengerausch in alien Bereichen der hydraulischen Anforderungen. 
Kaltstartfahigkeit 

• Das Selbstansaugen der Getriebepumpe muss in jedem Fall gewahrleistet sein. 

Eine erste Gegenuberstellung verschiedener potenzieller Pumpenprinzipien unter dem Gesichtspunkt 
der Drehmomentaufnahme iiber der Pumpendrehzahl zeigt Figur 135. 

Alle dargestellten Pumpen sind so normiert, dass bei einer Drehzahl von 1000 min"'* und einem Druck 
von 20 bar der Forderstrom 10.5 l/min betragt. Das heilit, Pumpen mit einem besseren volumetrischen 
Wirkungsgrad besitzen ein kleineres theoretisches Fordervolumen. Gleichzeitig wird vorausgesetzt, 
dass ein Volumenstrom von 1 5 l/min ausreicht. alle Funktionen der Getriebesteuerung ausreichend mit 



Ol zu versorgen. Die Verstellpumpen (verstellbare Ftugelzellenpumpe und sauggedrosselte Radialkol- 
benpumpe) werden auf einen konstanten Volumenstrom von 15 l/min abgeregelt. Die zweiflutige Flu- 
gelzellenpumpe mit einer Teilung von 50:50 liefert nach Wegschaltung einer Pumpenhalfte bei 
3000 min*'* ( Pfeil Figur 135) noch mindestens 15 l/min. 

Fur Fahrzeuge mil leistungsstarken Motoren enA^eist sich der Einsatz der Konstantpumpen als vorteil- 
haft, da vorrangig mit niedrigen Motordrehzahlen gefahren wird. Der Einfluss der 

lioheren Leistungsaufnahme auf die Maximalgeschwindigkeit ist aufgrund der progressiven Fahrwi- 
derstandskennlinie gering. 

In Fahrzeugen der mittleren Leistungsklasse ist der Einsatz der Verstellpumpen nicht zielfuhrend. da 
diese aufwandiger sind und einen grofien Bauraum beanspruchen. Eine gute Losung steilt der Einsatz 
der zweiflutigen Flugelzellenpumpe in diesem Segment dar. 

Die Innenzahnradpumpe ist die am haufigsten venA/^endete Pumpe bei Stufenautomaten, welche durch 
eine geeignete Spaltkompensation Im volumetrisclien Wirkungsgrad fur den Hochdruckeinsatz ange- 
passt werden kann. 

Die axiale Spaltkompensation beruht auf einer beidseitigen Anpressung der Axialplatten. bei der die 
aul^erenDruckfeldergrollersindalsdiedenZahnradernzugewandten. Diese werden mit einergeringen 
Kraft an das rotierende Hohlrad und Ritzet gedruckt und damitdie Spalte minimiert. 

Zur radialen Spaltkompensation wird gezielt Druckol in eine geteilte Sichel gefuhrt, die sich spreizen 
kann und an den rotierenden Zahnradern zum Aniiegen kommt. 

Die Vorteile dieser Art „Vo!lkontakt"-Spaltkompensation kommen insbesondere bei Pumpenanordnun- 
gen in Figur 1 36 am Wandlerhals zum Tragen, da hier die Pumpe geometrisch bedingt radial sehr grofi 
baut und brelte Leckagepfade entstehen. 

Weiterhin zeichnet sich die Innenzahnradpumpe mit Sichel durch eine geringe kinematische Volumen- 
strom pulsation aus. Die gezielte Steuerung der Druckausgleichsvorgange uber einen grol^en Dreh- 
winkel hat bei verschaumtem Getriebeol einen positiven Einfluss auf das Pumpengerausch. 

Die Kombination der Hochdruckanforderungen an Getriebepumpen mit der Reife der Lenkhelfpumpen- 
Technologle macht die Flugelzellenpumpe zu einer sehr guten Wahl. 

Durch den Einsatz einer doppelhubigen Ringkontur kann bei der hier betrachteten Flugelzellenpumpe 
zweimal pro Umdrehung angesaugt und ausgedruckt werden. Dadurch baut diese Pumpe sehr klein 
und ist fur eine Anordnung als Kompaktpumpe im Getriebe pradestiniert. 

Radial erfolgt die Spaltkompensation durch die druckbeaufschlagten Flugel. 



Axial ist sowohi eine einseitige als auch eine doppelseitige Druckplattenkompensation moglich 
(Figur137). 

Bei niedrigen Drucken lauft der Rotor mit Axialspiel zwischen zwei Druckplatten. Aufgrund der gehngen 
Reibungsverluste ermoglicht dieses System sehr gute hydrauiisch-mechanische Wirkungsgrade in 
dem fur den Kraftstoffverbrauch relevanten Bereich. 

Dieses Axialspiel wird bei hoheren Drucken durch gezielte Durchbiegung der Druckplatten durch au&ere 
Druckfelder reduziert. Das bewirkt eine gute Volumetrie, die aufgrund der fur die Auslegung relevanten 
Punkte im hoheren Druckberelch ein kleines theoretlsches Fordervolumen ermoglicht. 

Durch die Doppelhubigkeit lasst sich eine preiswerte und kompakte Losung einer Mehrflutigkeit der 
Fordermenge realisieren. 

Jede Pumpenhalfte bildet hier hydraulisch gesehen eine separate Pumpe, die auf verschiedenen Druck- 
niveaus arbeiten kann (Figur 138). 

Im einfachsten Fall kann eine Pumpenhalfte bedarfsorientiert bei unterschiedlichsten Drehzahlen druck- 
los in Umlauf geschaltet werden. Die dabei entstehenden Querkrafte auf den Rotor werden mittels einer 
balligen Lagerung auf die Welle ubertragen. 

Durch unterschiedllche Hube am Konturring lassen sich auch unsymmetrische Aufteilungen der Pum- 
penhalften realisieren. Dadurch ist es moglich, mit einer zweiflutigen Flugelzellenpumpe drei verschie- 
dene theoretische Fordervolumina zur Verfugung zu stellen (V^, Vb, Vya^+s)- notwendige Um- 
schaltfunktion kann oft ohne grolien Aufwand in die Getriebesteuerung integriert werden. 

Im fur den Kraftstoffverbrauch relevanten Drehzahibereich lasst sich durch den Einsatz einer zweiftu- 
tigen Flugelzellenpumpe bis zu 0.7% Kraftstoff im Fahrzeug sparen. Dazu muss die Pumpe schon 
unterhaib von 2500 U/min bedarfsorientiert auf den einflutigen Betrieb umgeschaltet werden. 

Einen weiteren Vorteil bietet dieses Pumpenkonzept bei Maximalgeschwindigkeit. Hier konnen bei ei- 
nem theoretischen Fordervolumen von 14 cm' und einem Druck von 25 bar ca. 1600 Watt eingespart 
werden. Das entspricht bei einem Mittelklassefahrzeug mit 200 km/h Hochstgeschwindigkeit einer Er- 
hohung der Maximalgeschwindigkeit um 1 ,6 km/h bei gleicfier Motorleistung. Weiterhin lasst sich die 
Maximalbeschleunigung um ca. 3% steigern. Der Aufwand fur die Kuhlung des Getriebedles wird deut- 
lich reduziert. 

Auch die Flugelzellenpumpe hat eine geringe kinematische Volumenstrompulsation. Der Einsatz spe- 
zieller Umsteuerkerben Oder einer Zwischenkapazitat ermoglicht weiche Druckausgleichsvorgange zur 
Realisierung niedriger Gerauschpegel. 



Die Zwischenkapazitat stellt hierein Volumen dar, das aufgrund der Elastizitat des verschaumten Ge* 
triebeoles wie ein Druckspeicher wirkt. Jede Kapazitat ist mittels zweier Blenden in Reihe zwischen 
die auf Druck zu bringende Zelle und den Auslass geschaltet (Figur 139). 

Die Reduzierung des Kraftstoffverbrauches bei Fahrzeugen wird auch in Zukunft ein zentraler Entwick- 
lungsschwerpunkt in der Kfz-lndustrie sein. Neben der Entwicklung von neuen Technologien (z. B. Di- 
rekteinspritzung) kommt der Optimierung von bestehenden Komponenten eine zunehmende Bedeu- 
tung zu. Hier sind nennenswerte Einsparpotenziaie zu reaiisieren. ohne die immensen Kosten, die neue 
Systeme verursachen konnen. Das Schlagwort hierbei heifit „bedarfsorientierte Nebenaggregate". 

In Figur 140 ist die Energiebilanz eines Mitteiklassefahrzeuges im neuen europaischen Fahrzykius 
(NEFZ) dargesteiit. Dass die Nebenaggregate den zweitgro&ten Verbrauchsanteil haben, ist ange- 
sichts der Anzahl der angebundenen Verbraucher nachvollziehbar. Auffallend ist jedoch der hohe 
Anteii der Olpumpe mit bis zu 3% der mechanischen Leistung. Eine Anpassung der Olpumpe an 
den Bedarf fuhrt zu einer Reduzierung der Verlustleistung. LuK hat sich dieser Aufgabe angenomnnen 
und stellt mit dem vorliegenden Beitrag eine Olpumpen-Neuentwickiung vor. die zu beachtlichen Ver- 
brauchseinsparungen fuhren wird. 

Die Olpumpe ist ein wichtiger Bestandteii des Motors. Ein Ausfall der Pumpe fuhrt innerhalb kurzester 
Zeit zum Versagen des kompletten Motoraggregates. 

Die Olpumpe hat drei Aufgaben zu bewaltigen: 

• Schmierung 

An alien Lagerstellen muss ein ausreichender Schmierfilm sichergestellt werden. Dies betrifft insbe- 
sondere die hoch belasteten Kurbelwellen- und Pleuellagerstellen. 

• Kuhlung 

Die anfallende Warme muss abgefuhrt werden. Dies betrifft die Reibungswarme in den Lagerstellen 
ebenso wie das, durch den Verbrennungsprozefi erwarmte Ol im Bereich der Kolbenschmierung. 

• Steuerung 

Im Motor sind verschiedene hydraulische Stellelemente, wie Hydrostof^el, Nockenwellenversteller 
etc. Diese Verstellelemente werden von der Motorsteuerung aus betatigt. Der hierfur notwendige 
Druck ist von der Olpumpe bereitzustellen. 

Zusammenfassend ist die Hauptaufgabe der Olpumpe, die Bereitstellung eines notwendigen Druckes. 

In Figur 141 istderOldruckbedarf des Motors uber der Motordrehzahl dargesteiit. Dieser Oldruckanstieg 
ist notwendig. um den erforderlichen Schmierfilm an den einzelnen Lagerstellen zu gewahrleisten. 

Hydraulisch gesehen ist der OIkreisiauf des Motors eine Kombination aus Drossein und Spalten. die 
fur die Pumpenauslegung durch eine Ersatzdrossel ersetzt werden konnen. Hiermit lasst sich der zum 
Druckaufbau benotigte Volumenstrom berechnen. 

Weiterhin ist allgemein bekannt, dass die Viskositat von Olen mit zunehmender Temperatur stark 
abfallt. Die Konsequenz daraus ist eine entsprechende Vergrdflerung des notwendigen Volu- 



menstromes bei ansteigender Temperatur, um den Aufbau des benotigten Druckes zu ermog- 
lichen. 

Figur 142 zeigt den so hergeleiteten Volumenstrombedarf des Motors fur verschiedene Tennperaturen. 
Neben der Drehzahlabhangigkeit ergibt sich eine starke Zunahme des erforderlichen Volumenstroms 
mit zunehmender Temperatur. Bei einer Konstantpumpe steigt der Volumenstrom linear mit der Dreh- 
zahl an. Fur eine konstante Temperatur ergibt sich also eine gute Annaherung an den Bedarf. 

Gesucht wird deshalb zusatzlich eine geeignete Temperaturregelung. 

Die Ausiegung der heute in Serie eingesetzten Konstantpumpen ist in Figur 1 43 dargestellt. MaHgeblich 
fur die Pumpenauslegung istder sogenannte Heil^leeriauf. Hierbei handelt es sich um den Betriebspunkt 
mit der hochsten Oltemperatur im Leerlauf . Dieser Zustand wird in der Regei nur bei Fahrten mit hohem 
Leistungsbedarf und niedrigen Geschwindigkeiten erreicht (z. B. Bergfahrten mit Anhanger). Wenn der 
Motor nach einer solchen Belastung anschlie(lend im Leerlauf betrieben wird, stellt sich der genannte 
Heifileerlauf ein. In diesem Betriebspunkt ist jetzt noch der Mindestdruck zur Versorgung der Lager- 
stellen und der Steuerstellen zu gewahrleisten. Dieser betragt im Aligemeinen 0,7 - 0,8 bar. Bei hoheren 
Drehzahlen ist die ausreichende Versorgung durch die Konstantpumpe dann immer gewahrleistet. 

Im Aligemeinen wird der Motor jedoch bei Oltemperaturen bis 90*C betrieben. Dies fuhrt zu einem un- 
gewollten Ansteigen des Otdrucks, der durch das Druckbegrenzungsventil abgeregelt wird. Dadurch 
wird ein grofierTeil derOlmenge nutzlosim Umlauf gefordert. Diese Verlustleistung wird um sogroBer, 
je niedriger die Motortemperatur Ist. 

Normalerweise werden viele Fahrzeuge im Kurzstreckenbetrieb eingesetzt. Die Betriebs-temperatur 
wird selten erreicht. Um diesem Vorgang gerecht zu werden, wird der neue europaische Fahrzyklus 
NEFZ kalt gestartet. Der Motor erwarmt sich dann im Laufe des Zyklus auf die Betriebstemperatur. 

Figur 144 zeigt den Anstieg der Oltemperatur uber der Betriebszeit des NEFZ. Da dieser Zyklus zum 
einen die Realitat sehr gut abbildet und zum anderen auch zu Verbrauchsvergleichen herangezogen 
wird. ist es sinnvoll. neue Konzepte fiir die Olschmierung im NEFZ zu bewerten. 

Figur 145 zeigt den Unterschied in der Leistungsaufnahme zwischen einer Serienpumpe und der Lei- 
stung, die sich aus dem eigentlichen Olbedarf im NEFZ fur eine optimale Pumpe ergeben wurde. Es 
ist zu erkennen, dass eine temperaturangepasste Reduzierung des Volumenstromes den Leistungs- 
bedarf der Olpumpe deutlich reduzieren konnte. 

Um einen Volumenstrom in Abhangigkeit von der Temperatur verandern zu konnen, gibt es prinzipiell 
zwei verschiedene Losungswege. Entweder wird die Drehzahl oder das Fordervolumen der Pumpe in 
Abhangigkeit der Temperatur geregelt (Figur 146). 

Um eine Konstantpumpe mit einer variablen Drehzahl zu betreiben, bieten sich sogenannte Power- 
Packs, also elektrisch angetriebene Pumpen, an. 



Oer Vorteil dieses Konzeptes ist, dass die Pumpe z. B. kennfeldgesteuert im optimalen Betriebspunkt 
betrieben werden kann. Hierbei ist es moglich, den notwendigen Druck bereits vor dem Start zur Ver- 
fugung zu stellen, um damit den Verschieifl der Lagerstellen in der Startphase zu vermeiden. Die Pumpe 
konnte bei eventuell zusatzlichem Druckbedarf uber die Regelung entsprechend reagieren. 

Die genannten Vorteile werden jedoch durch den Wirkungsgrad der elektrischen Antriebskette, die nun 
zusatzlich zu berucksichtigen ist, zum Teil wieder aufgehoben. Ebenso ist der benotigte Bauraum deut- 
lich grofler als bei den heutigen, vom Motor direkt angetriebenen Ausfuhrungen. Als besonders gra- 
vierend sind jedocii die Zusatzkosten fur die eiektrische Maschine und die Elektronik zu nennen. Auch 
das Thema Betriebssicherheit ist hierbei als kritisch einzustufen. da ein Ausfall des Elektromotors einen 
Totalschaden des Verbrennungsmotors zur Folge hat. 

Ein weiterer Losungsansatz ist die Veranderung des Fordervolumens in Abhangigkeit der Temperatur. 
Verstellpumpen gibt es in den unterschiedlichsten Ausfuhrungen (Figur 146 Mitte). 

Aufgrund ihres Aufbaus sind Flugelzellenpumpen pradestiniert fur eine variable Verstellung des For- 
dervolumens. Bei einer einhubigen Flugelzellenpumpe fuhrt die Variation der Rotorexzentrizitat direkt 
zu einer Veranderung des Fordervolumens ohne aufwandige und komplizierte Bauteile. Gute Wir- 
kungsgrade und niedrige Pulsation sind als weitere Vorteile zu nennen. 

Eine Anwendung im Bereich der Getriebepumpen ist in Figur 147 dargestellt. Hierbei handelt es sich 
um eine einhubige Flugelzellenpumpe mit Druckregelung. In der Figur ist der federvorgespannte Hu- 
bring zu erkennen, der durch den Steuerdruck um den Drehpunkt im Gehause verdreht wird und somit 
das Hubvoiumen verstellt. 

Bei kontinuierlicher Verstellung wird eine sehr gute Annaherung an den vorhandenen Druckbe- 
darf erreicht, was einen geringen Leistungsbedarf zur Folge hat. Aufgrund der mechanischen 
Anbindung entspricht die Betriebssicherheit der einer Standardpumpe. Nachteile der darge- 
stellten Losung sind der grofiere Bauraumbedarf, die hoheren Kosten fur die Verstelleinheit und 
der schlechtere Wirkungsgrad aufgrund der grol^eren Reibradien der einhubigen Ausfuhrung. 

Anstatt einer variablen Verstellung des Fordervolumens kann die Pumpe auch gestuft ausgefuhrt wer- 
den (Figur 146 rechts). Hierbei ist die zweiflutige Schaltpumpe die einfachste Ausfuhrung. Figur 148 
zeigt das Phnzip dieser Pumpe. 

Es handelt sich um eine doppelhubige Flugelzellenpumpe, bei der die Ausgange getrennt werden kon- 
nen, sodass sich zwei Fluten ergeben. Diese elegante, bauraumsparende Losung ist nur mit diesem 
Pumpentyp moglich. 

Unterhalb der Schalttemperatur wird eine der beiden Fluten in den Umlauf zum Saugkanal geschaltet 
(Schaltzustand 1). Erst nach dem Schalten des Ventils wird auch der Volumenstrom der zweiten Flut 
dem Systemdruck zugefuhrt (Schaltzustand 2). Aufgrund der Motorauslegung bietet es sich an, die 



Pumpe so auszulegen. dass im normalen Fahrbetrieb (To\ ^ SO^C) nureine Flut fordert. Der Vorteil die- 
ses Prinzips ist eine kompakte Pumpe. welche durch kleine Reibradien auch geringe Schleppmomente 
aufweist. 

Der einfache Aufbau fuhrt zu den geringsten Herstellkosten der vorgestellten Konzepte. Durch die di- 
rekte Anbindung an den Motor ist die Betriebssicherheit gewahrleistet. Nachteilig ist die noch einge- 
schrankt vorhandene Uberdimensionierung der Punnpe bel niedrigen Temperaturen, weshalb die An- 
naherung an den Druckbedarf dort nicht ideal erfullt wird. Die Uberdimensionierung ist jedoch deutlich 
kieiner als bei der bisherigen Konstantpumpe, so dass die noch verbleibende Verlustleistung sehr gering 
ist. Zur Verdeutlichung ist in Figur 149 die Veranderung des Fordervoiumens iiber der Zykluszeit auf- 
getragen. Es ist zu erkennen. dass nur im ersten Drittet des Zyklus ein deutlicher Unterschied zwischen 
der Schaltpumpe und einer optimalen Verstellpumpe vorliegt. 

Dagegen Ist der Unterschied zur Serienpumpe sehr deutlich. Die Auslegung der Schaltpumpe (Schalt- 
punkt und Volumenaufteilung 50:50) ist dem Alltagsbetrieb angepasst. Eine Optimierung nur fur den 
NEFZ hatte eine andere Auslegung zur Foige. 

Zur Bewertung der analysierten Konzepte wurde der Leistungsbedarf im NEFZ mit Hilfe eines Simu- 
lationsmodells ermittelt. Die Ergebnisse sind in Figur 150 dargestellt. Der Leistungsbedarf liegt fur alie 
Konzepte deutlich unter der heutigen Serienpumpe. Bei einem Mittelklassefahrzeug mit einem Lei- 
stungsbedarf von 10 kW im NEFZ entspricht diese Reduzierung einer Kraftstoffeinsparung von 
ca. 1,5%. 

Die Zusammenfassung der Konzeptbewertung ist in Figur 151 zu sehen. 

Fur die konstruktive Umsetzung wurde das Konzept ausgewahlt. welches das beste Verhaltnis von Auf- 
wand zu Nutzen hat. Die groRten Realisierungschancen bezuglich einer schnellen Serieneinfuhrung 
waren ebenfalls ausschlaggebend. Aufgrund der Bewertung und der positiven Versuche mit Schalt- 
pumpen wurde das Konzept der 2-flutigen Schaltpumpe fur die Umsetzung ausgewahlt. 

Figur 1 52 zeigt die Integration der Schaltpumpe In ein Serienolpumpengehause, hier ausgefuhrt 
als Wellenhalspumpe. Die Pumpe sitzt am Motorblock zwischen dem Hauptlager und der Rie- 
menscheibe fur den Nebenabtrieb. Die Kurbelwelle treibt den Rotor direkt an. Die Rotorgruppe 
ist als doppelhubige Flugelzelle mit 10 Flugein ausgefuhrt. Die Hubkontur entspricht dem LuK 
Standard bei Lenkhelfpumpen. ebenso wie das von den Hochdruckpumpen bekannte hydraulische 
Ausfahren der Flugel, um die Leckagen zu minimieren. 

Die Konstruktion der Pumpe ist so ausgefuhrt, dass die Kanalfuhrung optimal ist fur den dominie- 
renden Schaltzustand 1 (nureine Flut fordert). Das Druckbegrenzungsventil DBV konnte im Vergleich 
zur Serie deutlich kieiner dimensioniert werden, da der maximale Volumenstrom, der uber das DBV 
abflielit, ebenfalls reduziert ist. 
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Figur 1 53 zeigt das ausgewahlte Schaltprinzip. Bei niedrigen Temperaturen ist die zweite Flut uber ein 
geoffnetes Sitzventil mit dem Tank verbunden. Die Verbindung zwischen der zweiten Flut und dem 
Druckausgang ist durch ein Ruckschlagventil verschlossen. Wenn sich nun die Oitemperatur erhdht, 
schliefit der Aktor die Verbindung zwischen dem Druckausgang der Flut 2 und denn Tank. Dadurch 
baut sich am Druckausgang der Schaltstufe 2 ein Druck auf. Sobald der Druck den Systemdruck uber- 
schreitet wird das Ruckschlagventil geoffnet und die zweite Flut fordert zusatzlich in das System. 

Fur die Aktorik wurde ein Element gesucht, welches komplett in die Pumpe integriert werden kann. Zur 
Reduzierung der Komplexitat sollte auf Elektronik verzichtet werden. Ebenso solite die Aktorik ohne 
Hilfsenergie aus der Pumpe arbeiten konnen, da dies wieder zu Verlusten fuhren wurde. Prinzipiell bie- 
ten sich fur diese Aufgabenstellung verschiedene temperatursensitive Materialien an. 

In der gezeigten Ausfuhrung ist ein Dehnstoffelement eingesetzt. Beim Uberschreiten der Schalttem- 
peraturwird der Kolben aus dem Element ausgefahren. Dieser Kolben stutztsich am Pumpengehause 
ab und verschiebt den Aktor mit der Ventilplatte gegen die Bohrung (Figur 153 unten). Wenn das Ol 
wieder unter die Schalttemperatur abgekuhit wird, schiebt die Feder den Aktor in die Ausgangslage 
zuruck. 

Der Querschnitt der Bohrung und die Ventilplatte sind moglichst groli dimensioniert. um im geoffneten 
Zustand einen geringen Stromungswiderstand zu erzeugen. Die Auslegung der Aktorik muss so erfol- 
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gen, dass die in den Motor geforderte Olmenge fur alle Drehzahlen und Temperaturen oberhalb des 
Olbedarfes liegt. In Figur 154 ist beispielhaft die Simulation fur den Schlielivorgang im Leerlaufbetrieb 
dargestellt. Bei Temperaturen bis SS^'C wird noch ein Teil des Ols durch das Druckbegrenzungsventil 
abgeregelt. Ab dieser Oitemperatur wird der komplette Volumenstrom in den Motor gefordert. Mit stei- 
gender Temperatur reduziert sich der Druckaufbau. Bevor der Mindestdruck unterschritten werden 
kann, wird die zweite Stufe zugeschaltet und versorgt den Motor auch bei noch hoheren Temperaturen 
ausreichend mit 01. 

Bedingt durch das Dehnstoffelement gibt es eine Hysterese zwischen der Zu- undder Abschaltung der 
zweiten Flut. Diese erhohtzusatzlich die Sicherheit beim Ubergang vom Heifilauf-in den Normalbetrieb. 
Die Simulation zeigt dass die eingangs gestellte Forderung erfullt ist. 

Die Kanalfuhrung und die Anordnung der Elemente ist mit Hilfe von CFD-Simulationen optimiert. Zu 
diesem Zweck sind Berechnungen fur die verschiedenen Betriebszustande erstellt worden. Die Aus- 
wahl des besten Konzepts erfolgt unter Berucksichtigung der Zeitanteile, mit denen die einzelnen Zu- 
stande im praktischen Betrieb vorkommen. 

Figur 155 zeigt beispielhaft die abschlieflende Berechnung fur die Kanale im Bereich des Sitzventils 
fur den maximalen Volumenstrom. 



Die Ergebnisse derersten Prototypen bestatigen die Simuiationen. So konnte bereits mit einem Prototyp 
eine Leistungsreduzierung der Olpumpe von ca. 35% im NEFZ nachgewiesen werden. Dies entspricht 
einer Verbrauchsreduzierung von ca. 1 %. 

Die Olpumpe hat unterden Nebenaggregaten das grofite Einsparpotenzial, da die derzeitige Pumpen- 
auslegung fur einen Betriebspunkt durchgefuhrt werden muss, der setten Oder nie im Fahrzeug auftritt. 
Zur Verbrauchsreduzierung ist eine bedarfsangepasste Olpumpe sinnvoll und notwendig. Es hat sich 
herausgesteilt, dass die temperaturgeregelte Olpumpe die Systemanforderungen optimal erfiiilt. Hier- 
durch sind Verbrauchseinsparungen von 1 - 2% Kraftstoff im NEFZ je nach Fahrzeugtyp realisierbar. 

Die vorliegende Entwicklung einer schaltbaren, doppelflutigen Fiugelzellenpumpe kann in die beste- 
henden Bauraume integriert werden und kommt ohne aufwandige Elektronik aus. Ein erster Prototyp 
zeigte bereits eine Kraftstoffeinsparung von 1 %. Das Verhaltnis von Aufwand zu Einsparung ist fur den 
OEM sehr attraktiv. 

Klimaanlagen in Kraftfahrzeugen tragen maSgeblich zum Komfortgefuhl und zur passiven Sicherheit 
bei. Untersuchungen zeigen. dass bei Raumtemperaturen oberhalb 25 ''C die Konzentrationsfahigkeit 
deutlich vermindert ist. 

Ahnlich wie bei der Servolenkung wird die Klimaantage in den nachsten Jahren ihren Siegeszug bis in 
die Kompaktklasse fortsetzen. Es sind Ausrustungsgrade von >90% zu erwarten. 

Dieser Vorteil wird teuer erkauft. da bereits bei Aufientemperaturen um 27 **C der Verbrauch um bis 
zu 20% ansteigt. Dies fuhrt zu Unzufriedenheit beim Endkunden. da sich der Verbrauch deutlich von 
den in Fahrzyklen ermittelten Werten unterscheidet. 

Zusatztich zu diesem erhohten CO2 Ausstofl durch Mehrverbrauch spielt auch die Schadigung durch 
den Treibhauseffekt der heutigen Kaltemittel eine Rotle. Bereits seit 1 994 wird nach umweltfreundlichen 
Alternativen gesucht. 

Dabei wurde ein Kaltemittel fur die Verwendung in Kfz - Klimaanlagen wieder entdeckt, dass zu den 
altesten Kaltemitteln uberhaupt zahit CO2. 

Zur Klimatisierung in Kfz - Klimaanlagen kommen derzeit nur nichtbrennbare Kaltemittel zum Einsatz. 
da sonst bereits geringe Mengen im Fahrzeuginnenraum zu potenzieller Explosionsgefahr fuhren. 

Nachdem R12 wegen seines hohen Treibhauspotenzials seit mehr als 10 Jahren verboten ist. gibt es 
jetzt erste Ansatze auch R134a zu verbieten. So uberlegen die Regierungen von Osterreich und Da- 
nemark die Verwendung ab 2004 zu verbieten, bzw. durch erhohte Steuerlast einen Anreiz zur Sub- 
stitution durch andere Kaltemittel zu geben. 



Wie berechtigt solche Uberiegungen sind, zeigt ein Vergleich dieser drei Kaltemittel in Bezug auf ihr 
Treibhauspotenzial (global warming potenzial = GWP) und den systembedingten Mehrverbrauch des 
Kraftfahrzeugs. 

Durch den Wechsel des Kaltemittels von R12 auf R134a konnte der aquivalente CO2 Aussto^ 
pro Fahrzeug auf etwa ein Drittel gesenkt werden. Hierbei werden sowohl der Mehrverbrauch, 
als auch die Schadigung durch Leckage in der Klinnaanlage berucksichtigt. Eine weitere Reduc- 
tion auf weniger als die Halfte ist durch den Wechsel auf CO2 (R744) nnoglich (Figur 156). 

Im Laufe derZeit wurden, neben diesen Umweltgesichtspunkten, folgende technische Vorteiie des neu- 
en Kaltemittels immer wichtiger: 

• im Jahresmittel deutlich reduzierter Kraftstoffverbrauch 

• bessere Kuhlleistuhg 

• Einsatz als Zusatzheizung durch Warmepumpe 

Derwesentlichste Unterschied zu einer herkommlichen Klimaanlagefur R1 34a ist derzusatzliche innere 
Warmetauscher (Figur 157). 

Dieser Warmetauscher ist notwendig. da CO2 - Kalteanlagen oberhalb von 31 mit uberkritischer War- 
meabgabe arbeiten, wie das Druck / Enthalpie - Diagramm in Figur 158 zeigt. 

Die folgenden Uberiegungen betrachten nur den uberkritischen Fall, da dies den haufigeren Betriebs- 
zustand darstellt. Nach derVerdichtung 1-2 auf einen uberkritischen Druck wird das Gas im Gaskuhler, 
der die Stelle des Kondensators einnimmt, abgekuhit 2-3. Eine Kondensation findet im uberkritischen 
Bereich 

nicht statt. Im nachgeschalteten inneren Warmetauscher erfolgt eine weitere Abkuhlung 3-4, immer 
noch ohne Kondensation. Die isenthalpe Expansion 4 - 5 im Drosselorgan fuhrt unterhalb der Siedelinie 
ins Nassdampfgebiet. Hier wird der Sattdampfanteil abgeschieden und die ftussige Phase unter War- 
meaufnahme im Verdampfer weitestgehend verdampft 5-6, wodurch die eigentliche Kuhlwirkung ein- 
tritt. Im Punkt 6 liegt Nassdampf mit einem sehr hohen Sattigungsanteil vor. Nachdem der Nassdampf 
den als Volumenausgleich dienenden Vorratsbehalter 7 durchstromt hat, nimmt er im inneren Warme- 
tauscher Warme auf 7 - 1 , uberhitzt und erreicht damit wieder den Ausgangspunkt 1 . 

Der innere Warmetauscher ist notwendig. da iiblicherweise bei CO2 keine Uberhitzungsregelung statt- 
findet und das Kaltemittel im Verdampfer nur unvollstandig verdampft wird, bzw. die Warmeubertragung 
auf der Hochdruckseite durch fehlende Kondenzation erschwert wird. 

Auffallig ist auch der hohe Druck, mit dem das System arbeitet. Vorteil ist, dass durch die hohere Dichte 
von CO2 ein geringerer Volumenstrom notwendig ist, um eine gewunschte Kalteleistung zu erbringen. 

Dieser Vorteil kann neben der Steigerung der Kalteleistung auch zur Verkleinerung der Aggregate Oder 
zur Senkung der Leitungsverluste genutzt werden. 



So konnte gezeigt werden. dass in bestimmten Betrlebszyklen mit Minderverbrauchen von 25% ge- 
rechnet werden kann. 

Im Gegensatz zu heutigen Anlagen ist auch ein Betrieb als Warmepunnpe technisch sinnvoll. Siehe 
hierzu die Ausfuhrungen inn Kapitet Warmepumpe, 

Auf Grund von konstruktiven Anderungen ist der Verdichter trotz des hohen Druckes leichter und kleiner 
als ein heutiger R134a Kompressor. 

Allerdings wirkt sich das hohe Druckniveau auf die geforderte Festigkeit aller Bauteiie der Kiimaanlage 
aus. 

Ein weiterer gravierender Unterschied zu bestehenden Anlagen sind die pliysikaiiscli - chemischen Ei- 
genschaften von CO2. Durch die sehr geringe Molekulgrode diffundiert es sehr leicht durch die meisten 
der heute verwendeten Dichtungsmatierialien. 

Ferner hat es einen nicht unerheblichen Einfluss auf das Verhalten des verwendeten Schmierstoffs 
und damit auf die Lebensdauer des Verdichters. 

Die genannten Systemeigenschaften von CO2 als Kaltennittel im Kalte- und Heizkreisiauf erfordern voil- 
kommen neu konzipierte Verdichter. 

Die Entwicklung wurde auf die speziflschen Belange von C02^usgerichtet. 

Zunachst wurden Serienverdichterfur R134a auf C02umkonstruiert. Nachdem akzeptable Laufzeiten 
erreicht wurden, konnte systematisch mit der Optimierung dergesamten CO2 Kiimaanlage begonnen 
werden. 

Die wesentlichen Anforderungen an einen solchen Verdichter sind: 

• MaximaldrCicke von 1 35 bar auf der Hochdruckseite 

• Sehr hohe Saugdriicke von etwa 40 bar, die stark veranderlich sind 

• CO2 hat einen erheblichen Einfluss auf die Eigenschaften der eingesetzten Schmiermittel 

• Entwicklung spezieller Dichtelemente fur CO2 

Neben den Systemeigenschaften ergeben sich noch fahrzeugtypische Anforderungen, die ebenfalls 
berucksichtigt werden mussen: 

• Kompakter Bauraum 

• Geringes Gewicht 

• Niedriger Luft- und Korperschall 

• Bestmoglicher Wirkungsgrad 

• Geringe Herstellkosten 

Da sich in Fahrzeug -Anwendungenzunehmend der kupplungslose Verdichter durchsetzt, istzusatzlich 
die notwendige Schleppleistung als Kriterium bei der Verdichterauslegung zu berucksichtigen. 



Die heute fur R134a ubiichen Verdichterbauarten konnen theoretisch auch fur die Anwendung mit CO2 
verwendet werden. Im Wesentlichen kommen Spiral-, Flugelzellen- und Axialkolbenverdlchterzum Ein- 
satz. 

Spiral- und Flugelzellenverdichter haben den Nachteil, dass eine Hubraumregelung nicht praktikabel 
ist. Eine Regelung der Massenstrome ist daher nur uber zyklischen Betrieb oder ein Bypassventil mog- 
lich. Der zyklische Betrieb per Magnetkupplung fuhrt zu Mehrkosten fur Kupplung und Ansteuerung. 
Die Bypassldsung erzeugt, besonders bei niedrigen Kalteleistungen, hohe Energieverluste durch den 
Bypass. 

Es ist ubiich, das Verhaltnis zwischen Antriebsleistung und Kalteleistung als ^coefficient of performance" 
(COP) anzugeben. Je hoher der Wert ist, urn so effektiver arbeltet der Verdichter (Figur 159). 

Hubraumgeregette Axialkolbenmaschinen setzen sich aus den oben genannten Grunden derzeit bei 
R134a durch. Bei CO2 - Aniagen wurde dieses Prinzip von Anfang an eingesetzt. 

Die Hubraumregelung dieser Verdichter (Figuren 160 und 161) erfolgt uber eine Hubverstellung der 
Kolben, die uber einen winkelbeweglichen Schwenkring angetrieben werden. 

Die.Wirkstellung und damit die Fordermenge der Kolben wird durch den Schwenkwinkelareprasentiert. 
Die Arbeitsleistung wird von der Welle, nach dem Prinzip der direkten Krafteinleitung, uber den Bolzen 
auf die Kolben ubertragen. Durch die Art der Anbindung der Kolben treten nur Axialkrafte auf, wodurch 
eine reibungsarme Verstellung des Schwenkrings moglich ist. Die FederkraftderSchiebehulse defjniert 
die Stellung des Schwenkrings im Stillstand. 

Die Einstellung des Schwenkwinkels erfolgt im Wesentlichen durch ein Kraftegleichgewicht der Gas- 
krafte am Kolben (Figur 162). 

Auf Grund der Geometrie hat der Hochdruck p^ keinen Einfluss, da er direkt auf den Schwenkpunkt 
wirkt. Fur die Verstellung ist ein Gleichgewicht zwischen Saugdruck Pg. Triebraumdruck p^ und Fe- 
derkraft F notwendig (Figur 163). 

Als Steuergrolle wird dabei der Triebraumdruck auf der Kolbenruckseite verwendet. Die Steuerung die- 
ses Druckes erfolgt uber definierte Be- und Entluftung des Triebraumes mittels Ventiten (Figur 164, 
Regelventil 1 und 2). 

Die Auswahl des fiir den CO2 - Betrieb optimalen Schwenkmechanismus war ein Schwerpunkt der Ent- 
wicklungsaktivitaten. Die pneumatischen Zusammenhange des Antriebs beeinflussen maligeblich das 
Gesamtverhalten des Kompressors (Figur 165). 

Als Beispiel sei hier der Zielkonfikt zwischen Obertragung der Antriebskrafle von der Welle auf die Kol- 
ben und der moglichst reibungsarmen Verstellung des Schwenkmechanismus genannt. 
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Femer wurden die folgenden Ziele bei einer weiteren Optimieoing des Verdichters beruckslchtigt: 

• Drehzahiunabhangige Kinematik der Verstellung, d. h. keine zu- oder aufschwenkenden Massen- 
momente uber dem gesamten Drehzahlbereich {hAfr& ~ 0) 

• Moglichst konstante Totpunktlage (OT) der Kolben im Forderhub zur Vermeidung von Totraumver- 
lusten uber den gesamten Verstellbereich 

• Kleinstmogliche Unwucht im gesamten Schwenkwinkelbereich 

Die oben aufgefuhrten Randbedingungen haben zur Entwicklung des Schwenkrings gefuhrt. Hier fallt 
der Punkt der Krafteinleitung der Kolbenkrafte mit dem Schwenkpunkt zusammen. Dadurch bleiben 
die OT - Positionen der Kolben iiber den gesamten Schwenk- bereich konstant. 

Bei anderen Schwenkmechanismen ist die Unwucht nur in einer einzigen Stellung ausgeglichen. in 
alien anderen Positionen und wahrend der Schwenkbewegung selbst treten Massenmomente durch 
Unwucht auf (Figur 1 66). 

Auf Grund der Geometrie des Schwenkringes ist die Unwucht uber den gesamten Schwenkbereich 
nahezu vollstandig kompensiert. 

Da der Schwerpunkt des Schwenkrings uber den gesamten Schwenkbereich auf der Mittelachse der 
Antriebswelie iiegt. bleiben die Massenmomente kompensiert (Mfrei" 0) (^*9ur 167), 

Dadurch wird eine Entkoppelung von Volumenstrom und Drehzahl erreicht. Das bedeutet, dass auch 
bei einer plotzlichen Beschleunigung keine Hubraumverstellung stattflndet. 

Bei der Festlegung des Gehausekonzepts und der verwendeten Materlalien standen folgende Anfor- 
derungen im Vordergrund: 

• Druckfestigkeit und Kriechbestandigkeit unter den fur CO2 typischen Betriebspunkten 

• Gehausetemperaturen von bis zu 180 **C bei gleichzeitig hohen Triebraumdrucken von 35 bar 

• Dauerdrucke von 50 - 70 bar bei Stillstand der Aniage 

• bei der Konstruktion der Gehause muss auf die besonderen Anforderungen an die Dichtele- 
mente Rucksicht genommen werden 

• Porositaten fCihren bei Gussteilen vie! fruher zu Undichtigkeiten als bei R134a. 

Zu Beginn der CO2 - Entwicklung lagen noch wenig Erfahrungswerte bezuglich der tatsachlichen Ein- 
satztemperaturen und eventuellen Uberlasten vor. Auf Grund von Sicherheitsaspekten wurden bei den 
ersten Konzeptkompressoren Stahlgehause verwendet. Durch die Duktilitat der verwendeten Stahl- 
werkstoffe konnte die Sicherheit gegen Bersten erheblich verbessert werden. Die Konzeptkompresso- 
ren liefen von Anfang an stabll. 

Bei der Konzeptauswahl fur einen serientauglichen Kaltemittelverdichter wurde das Gehausekonzept 
neu iiberdacht. Analog den heute verwendeten R134a Kaltemittelverdichtern wurden ein geschmie- 
detes Stahlgehause und ein Atuminiumgehause aus Druckguss verglichen. Nach umfangreichen Ana- 
lysen zur Funktionalitat und den Herstellkosten fiel die Entscheidung fur das Stahlgehause. 



67 

Stahigehause haben Vorteile bezuglich Druckfestigkeit und Temperaturbestandigkeit. Sie haben ge- 
genuber Gehausen aus Aluminium aber auch zwei gravierende Nachteile: das hohere Gewicht und 
den erhohten Zerspanungsaufwand durch ungenauere Rohteilfertigung. 

Durch eine sehr spezielie Ausfiihrung der Stahigehause konnten diese gmndsatziichen Nachteile in 
Vorteile umgewandelt werden. Die jetzt venvendeten Stahigehause sind leichter als eine Aluminium- 
konstruktion. Durch die Ausgestaltung als Gehauserohr mit einfachster Geometrie kann das Stahige- 
hause bereits sehr ahnlich der Endkontur geformt werden. 

Die Funktionalltat wurde konsequent in den Bereich des Zylinderkopfs gelegt, so dass bei entstehenden 
Varianten das Gehause baugleich ausgefuhrt werden kann (Figuren 162 und 169). 

Die Schmierung und die Wellenabdichtung stellen die grof^te Herausforderung an die Entwickiung neuer 
CO2 - Kaltemittelverdichter dar. Dies ist bedingt durch die hohe, stark veranderliche Loslichkeit der ver- 
wendeten Ole. die stark veranderliche Dichte von CO2 und die hohen Betriebsdrucke. 

Die hohe Loslichkeit hat zur Folge, dass auf der Hochdruckseite Schmierol in Losung geht. Das geioste 
Ol wird vom Kattemittel durch die Klimaanlagetransportiert. Auf Grund derstarken Druckschwankungen 
zwischen Saug- und Hochdruckseite wird das Ol auf der Saugseite abgeschieden und kann nicht mehr 
zuruck gefordert werden, Dadurch kann es zum kompletten Olverlust im Verdichter kommen. 

Eine weitere potenzielle Gefahr fur einen Olverlust im Verdichter ist die Hubraumregelung uber eine 
Be- und Entluftung des Triebraums. Eine direkte Verbindung mit der Saugseite der Aniage stellt eine 
potenzielle Leckage vom Verdichtertriebraum zur Kalteanlage dar. 

Gelost wurde dieses Problem durch den Einsatz eines doppelten Olabscheidesystems mit Drossel im 
Verdichter. 

Die Wellenabdichtung erfolgt uber eine sogenannte Gleitringabdichtung, da die hohen Triebraumdrucke 
von bis zu 60 bar mit konventionellen Elastomerdichtungen nicht zu bewaltigen sind. 

Das Prinzip eines Gleitringes erscheint auf den ersten Blick sehr einfach, die exakte Auslegung solcher 
Dichtungen ist jedoch schwierig. 

Das eigentliche Dichteiement ist eine Kreishngflache zwischen dem statischen und dem wellenseitigen 
Teil. Diese Flache hat sehr hohe Anforderungen an die Genauigkeit und die Oberflachengute. Sie dichtet 
mittels eines mit Ol gefullten Kapillarspaltes. Dieser Spalt wird definiert uber die hydraulische Kompen- 
sation des Dichtelementes sowie der Dichtstegbreite. Ziel ist eine Dichtspalthohe, die gerade noch 
tragt. Wird der Spalt hoher, steigt der Oitransport durch den Spalt an - die Folge ist eine unzulassig 
grolie Grundleckage. Bei Unterschreiten der tragenden Spalthohe steigt die Reibung an bevor die Dicht- 
flachen in Mischreibung laufen und ihre Oberflache zerstort wird. 
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Bei CO2- Kaltemittelverdich-tern kommt hinzu, dass die stark veranderlichen Saugdrucke maflgebli- 
chen Einfluss auf die Triebraumdrukke ausCiben. Die Triebraumdrucke definieren in hohem Mali die 
Kompensation der Dichtung, so dass sich ein grundsatzliches Auslegungsproblem ergibt. EIn akzep- 
tabler Kompromiss zwischen Grundlekkage und geringer Reibung bzw. Ausfallsicherheit 1st mit einer 
hydrodynamischen Gaindauslegung nicht zu erreichen. 

Es wurden daher neue, keramische Werkstoffe entwickelt, die dem Betrieb im Mischreibungsgebiet 
standhalten konnen. Dadurch wird eine geringere Schmierspalthohe im Normalbetrieb moglich. Bei ex- 
tremer Belastung laufen die Dichtelemente dann im Mischreibungsgebiet. 

Die notwendige Kuhlung mit Schmieroi wurde durch besondere Gestaltung der Dichtungsumgebung 
erreicht. 

Bei der Auslegung der Verdichterhubvolumen muss berucksichtigtwerden, dass auf Grund der hoheren 
Dichte des CO2 die geometrischen Fordervolumen entsprechend klelner werden. 

Fur die gleiche Kalteieistung benotigt man bei CO2 nur etwa 13% des Volumenstroms eines R134a 
Kaltemittelverdichters. Ein heute ubiicher 170 cm^ Verdichter fur R134a kann durch einen leistungs- 
gleichen 22 cm^ CO2 Verdichter ersetzt werden. 

Die Kalteieistung heutiger Klimaanlagen ist durch das Verdichterhubvolumen begrenzt. Hubvolumen 
oberhalb von 170 cm^ sind derzeit nicht moglich. da fiir entspr6chende Verdichter der Platz im Motor- 
raum fehlt. 

CO2 Verdichter bieten hier neue IVloglichkeiten. Derzeit sind Hubvolumen von maximal 33 cm^ vorge- 
sehen, wodurch ungefahr 50% mehr Kalteieistung zur Verfiigung steht. 

Die wichtigsten Bewertungskriterien sind der isentrope und der volumetrische Wirkungsgrad. Der vo- 
lumetrische Wirkungsgrad oder Liefergrad betrachtet Im Wesentlichen die Leckageverluste und die Ver- 
luste der Ruckexpansion. Die Verluste durch Warmetransport und die Stromungsverluste werden im 
Isentropen Wirkungsgrad berucksichtigt. 

Wahrend der Entwicklung wurden als wesentliche Einflusse auf die Wirkungsgrade das 
Totraumvolumen und die Sauggasaufheizung erkannt, CO2 hat deutlich bessere Warmetrans- 
porteigenschaften als R134a. Dies fuhrt dazu, dass das aufgeheizte Druckgas Warme auf das 
Sauggas ubertragt. Um diese Gas - Warmeubertragung gering zu halten, muss man die Saug- 
gase isolieren. 

Andererseits arbeitet der CO2 - Prozess bei einem mit Faktor 4 deutlich geringeren Druckverhaltnis ge- 
genCiber R134a. was die Wirkungsgrade erhoht. Der Gesamtwirkungsgrad von CO2 - Prozessen liegt 
deutlich oberhalb der Werte fur R1 34a (Figur 1 59). 
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Wie bereits im Kap\ie\ Systemaufbau erwahnt, existieren bei der Verwendung von CO2 neben den Um- 
weltaspekten auch massive technische Vorteile. Relativ schnell konnte die gesteigerte Leistungsfahig- 
keit im Kuhl - Betrieb nachgewiesen werden. Vor allem bei AuRentemperaturen unterhalb 30 ''C ergaben 
s\ch signifikante Vorteile bei CO2- Aniagen. 

Bedingt durch einen schlechter werdenden Austauschgrad des Gaskuhlers bei sehr hohen Aufientem- 
peraturen wird die Leistungsfahlgkeit der Aniagen schnell reduziert. Durch optimierte Gaskuhler und 
abgestimmte Einbaulagen im Motorraum sowie eine groHere Verdichterleistung kann man diesen Nach- 
teil aber relativieren. 

Verglichen werden die beiden Systeme in einem Mittelklassefahrzeug bei „stop and go" im In- 
nenstadtbereich. Selbst bei sehr hohen Aufientemperaturen werden mit CO2 erheblich bessere 
Abkuhlzeiten und tiefere Temperaturen erreicht (Figur 170). 

Die Verwendung einer Klimaanlage als Warmepumpe ist nicht grundsatzlich an die Verwen- 
dung von CO2 gebunden. In der Vergangenheit wurden solche Systeme immer wieder unter- 
sucht. Allerdings konnten bisher nie zufriedenstellende Ergebnisse erzielt werden. 

Die Ursache hierfur sind die unterschiediichen Gasdichten der verwendeten Kaltemittel bei tiefen 
Temperaturen. Wahrend sich bei -1 5 °C die Dichte von R1 34a auf 8,32 kg/m^ reduziert hat, liegt 
bei CO2 der Wert noch bei 60,2 kg/m^. Ist die Dichte zu gerjng, ist der Betrieb als Warmepumpe 
technisch nicht mehr sinnvoll. 

Fur den Betrieb als Warmepumpe wird zusatzlich zu den vorhandenen Bauteilen eine weitere Warme- 
quelle benotigt. Dafur kommen die Motorabgase, die AuQenluft Oder das Kuhlwasser in Frage 
(Figur171). 

Der Vorteil bei der Warmeaufnahme aus dem Kuhlwasser ist, dass bei richtiger Dimensionierung des 
Warmetauschers die Aufwarmphase des Motors verkurzt werden kann, da der mitlaufende Verdichter 
ihn zusatzlich belastet. Die Warmepumpe kann Innerhalb kurzer Zeit hohe Heizleistungen erbringen. 

Eine schematische Darstellung des Gesamtsystems Klimaanlage mit den benotigten Bauteilen zeigt 
Figur 172. 

« 

Die Leistungsfahigkeit einer CO2- Warmepumpe wurde im Fahrzeugtest mit einer Serienheizung ver- 
glichen (Figur 173). Die Serienheizung war bauartbedingt bereits mit Zuheizern ausgerustet, um ak- 
zeptable Heizleistungen zu erreichen. 

Generell ist zu sagen, dass der Einsatz einer CO2 * Warmepumpe die Aufheizzeiten halbiert. 

Bei Extremtemperaturen oberhalb von 35 ^'C ist die Effizienz von CO2 Klimasystemen gegenuber 
R134a deutlich reduziert. Die dargestellten Kuhlvorteile werden nur durch die hoheren Verdichterlei- 
stungen erreicht. 
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Bei moderaten Temperaturen kommen die Effizienzvorteile dagegen deutlich zur Geltung. Messungen 
ergaben massive Vorteile von CO2. wenn die Klimaanlage die ganze Zeit mitbetrieben wurde (Figur 1 74 
linl<s). 

Aber aucii bei Messungen mit ausgeschalteter Klimaanlage sind bei VenA/endung von kupplungslosen 
Verdichtern erhebliche Einsparungen gegenuber R134a erzielbar. Die hierfurverantwortlichegeringere 
Reibleistung der CO2 Verdichter ist durch die kleineren Hubvolumen und damit kleineren Reibdurch- 
messer der Triebwerksteile zu erklaren. 

Die Entwicklung von CO2 - Klimaanlagen wurde ursprunglich durch Umweltaspekte initiiert. 

Man kann heute davon ausgelien, dass CO2 -Klimaanlagen deutlich besser kuhlen und in den meisten 
Situationen deutlich weniger Kraftstoff verbrauchen werden als Aniagen mit R134a. 

* * * 

Allerdings machen die besonderen Eigenschaften von CO2 und die hohen System-drucke unter an- 
derem die Entwicklung neuer Verdichter notwendig. 

Es kann durch die Entwicklung eines Schwenkrings das Prinzip des Axialkolbenverdichters welter ver- 
bessert werden. 

Auf Grund der hoheren Dichte von CO2 und der Verwendung von Stahlgehausen kann der benotigte 
Bauraum, bei gieicher Kuhlleistung, gegenuber R134a - Verdichtern deutlich reduziert werden. 

Der gesteigerte Komfortbedarf und die weitere Optimierung der Verbrennungsmotoren werden in Zu- 
kunft eine Zusatzheizung notwendig machen. Die Funktion als Warmepumpe kann den Einsatz von 
elektrischen Zusatzheizungen uberflussig machen. Die Heizleistungen liegen bei richtiger Auslegung 
deutlich uber denen heutiger Heizungen. 

Es ist zu erwarten, dass ab 2005 die Serienfertigung von CO2- Klimaanlagen beginnt und ab 2010 
alle Fahrzeugneuentwicklungen auf der Basis von CO2 - Klimaanlagen gestartet werden. 

Bei jedem Fahrzeuggetriebe sind Einrichtungen und Steuerungen notwendig, die es ermdglichen. die 
Ubersetzung an den jewelligen Fahrzustand anzupassen. Dies ist unabhangig von der Getriebebau- 
form. Lediglich die Ausfuhrung der elektrischen, hydraulischen Oder mechanlschen Betatigungsglieder 
beschreibt die Schaltungsart (Figur 175). 

Fur das Stufengetriebe sind Schaltelemente erforderlich, die je nach Einsatz unterschiedliche Anfor- 
derungen an Steifigkeit, Oberflachengute, Verschleifiverhalten und andere Eigenschaften stellen. 

Fur nicht automatisierte Schaltungen sind zusatzliche Anforderungen zu beachten, die dem Fahrer das 
Erieben des Schaltvorganges als perfekten Ablauf fuhlen lessen miissen. 

Durch konstruktive und technologische Maflnahmen sind an Schaltelementen die unterschiedlichsten 
Bedurfnisse realisierbar. Dabei sind spanlos hergestellte Prazisionsteile und neue Montagekonzepte 
fiir Modulbauweisen richtungsweisend. 



Um einen Schaltkomfort spurbar gut zu empfinden, ist ein abgestimmtes Ablaufverhalten der steuern- 
den Elemente erforderlich. Dies betrifft insbesondere die Rastierfunktion. 

Betrachten wir als zentrales Element die Schalthulse/Rastierhulse. Als Verbindungsglied zwischen der 
zentralen Schaltwelle und den Schaltgabein wird dadurch der Gahgwechsel gesteuert. Funktionen wie 
Diagonalschaltbarkeit, Verriegelung, etc. werden maQgeblich durch dieses Bauteii beeinflusst. 

Durch die Herstellung der Bauteile aus Bandmaterial werden die Funktionsflachen gezielt ausgeformt. 
Im Gegensatz zu massiven Bauteilen entsteht somit keine uberfiussige Materialanliaufung und damit 
verbundene Gewichtserhohung. Dieses kommt dem Kundenwunsch nach Verringerung der Getriebe- 
masse entgegen. 

Zur optimalen Gestaltung der Funktionsflachen und Ausnutzung der Vorteile des Bandwerkstoffes wird 
die Schalthulse/Rastierhulse aus mehreren Komponenten zusammengesetzt. 

In der Figur 176 sind die entsprechenden Einzelteile sowie die Art der Montage dargestellt. 

Diese Hulse bildet die Auflenhaut der multifunktionalen Schaltungshulse und beeinflusst durch Kon- 
turen und Oberfiachen die Funktionen. 

Durch einen besonderen Arbeitsprozess wird die Aulienhulse in nur einem Maschinendurchlauf ge- 
formt. Somit sind die Abweichungen der einzelnen Funktionsflachen zueinander nur von den Toleran- 
zen im Werkzeug abhangig.Das Werkzeug erlaubtdie AusbringungeinerVielzahl von Bauteilen, deren 
Mafie und Toleranzlage sehr eng beieinander liegen. 

Die Funktionsflachen sind in ihrer Oberflachengute fur den Einsatz geeignet und mussen nicht mehr 
spanend nachbearbeitet werden. Durch die spanlose Auspragung der Rampenkonturen fur die Arre- 
tierungen. welche zur Schaltkrafterzeugung eingesetzt werden, entsteht eine sehr glatte Oberflache. 
BearbeitungsrillenZ-strukturen. welche den Schaltkomfort negativ beeinflussen, werden somit vermie- 
den (Figur 177), 

Die AuHenhulse wird mittels einer Stutze - hier als Innenhulse bezeichnet - auf der Schaltwelle fixiert. 
Die Auslegung dieser Hulse wird bestimmt durch die Art der Montage auf die Schaltwelle und der An- 
bindung an die Aufienhulse. 

Abhangig von der/dem zu ubertragenden Kraft/Moment wird die Lange und die Wanddicke der Nabe 
des Pressverbandes der Innenhulse ausgelegt. Diese Verbindungsart der Innenhulse mit der Schalt- 
welle hat sich als auflerst vorteiihaft erwiesen. 

Der Schaltfinger ist in seiner Form auf die Schaltgabelmauler und die Anforderungen an die Diagonal- 
schaltbarkeit abgestimmt. Die Funktionsflachen sollen moglichst glatt sein. damit bei der „AbrolI-/Gleit- 
bewegung" des Schaltfingers im Schaltgabelmaul ein sanfter und glatter Schaltablauf ermoglicht wird. 
Bei der Diagonalschaltbarkeit sind die Fasen und Ubergange der Schaltfingerkonturen besonders ge- 



fragt. Hier soil es ebenfalls zu einem hamnonischen Gleiten des Schaltfingers am Schaltgabelmaul kom- 
men. Durch die spanlose Umfomiung eines Bandmaterials konnen alle diese Eigenschaften in einem 
Arbeltsgang sichergestellt werden. 

Prazise Einzeiteile werden mit einfachen, prozesssicheren Fertigungsmethoden hergestellt. Die Ge- 
nauigkeit der Baugruppe wird im Montagewerkzeug erzeugt. 

Summentoleranzen lassen sich reduzieren. Eine enge MaKeinhaltung ist somit garantiert. 

Durch eine Warmebehandlung lassen sich die zulassigen Spannungswerte sowie die Harte des Bau- 
teils steigern. Eine erhohte Harte beugt dem VerschleiK der Bauteile an den Funktionsflachen vor. Ein 
besonderes Augenmerk muss hierbei auf den Schaltfinger und die Rampenkontur fur die Arretierung 
gelegt werden. 

Bel Betatigungskraften von*F > 2000 N entstehen am Schaltfinger Pressungen von bis zu 6000 N/mm^ 
(Figur 178). Nur mit der richtigen Warmebehandlung wird eine ubermafiige Abnutzung verhindert und 
das Spiel zwischen dem Schaltfinger und dem Eingriff an der Schaltgabel gering gehalten. Der Schalt- 
weg sowie die Diagonalschaltbarkeit werden wahrend der gesamten Gebrauchsdauer kaum verandert. 

Fur die Rampenkontur ist das Uberrollen der Arretierung uber den kleinsten Radius entscheidend. Mit 
den zurZeit in Schaltgetrieben eingesetzten Arretierungen konnen Federkrafte von 140 N zum Einsatz 
kommen. Eine detaillierte Abstimmung der Rampenradien auf die hier vorherrschenden Pressungen 
ist zwingend erforderlich. Durch eine Veranderung des Rampenradius infolge VerschleiR wurde sich 
die Schaltkraft und damit der Schaltkomfort uber die Lebensdauer des Getriebes verandern (Figur 1 79). 

Die modulare Bauweise eriaubt es, preisgunstige Bauteile in unterschiediichsten Variationen mitein- 
ander zu paaren. Die Abmessungen der einzelnen Bauteile sind frei wahlbar und beispielsweise nicht 
an die Schieberzahl von Werkzeugen gebunden. 

Durch die mittels Presssitz montierte Hulse lasst sich die Schaltwelle sehr einfach und flexibel gestalten. 
Die Verbindungsart ist nicht abhangig von der Stahl-Werkstoffpaarung. Die beiden Bauteile benotigen 
keine mechanische Bearbeitung wahrend der Montage. Eine exakte Positionierung von mehreren Bau- 
teilen zueinander lasst sich uber das Montagewerkzeug problemlos umsetzen. 

Weiterhin ist die Wahl eines eventuellen Korrosionsschutzes der Welle von Vorteil. 

Die Positionierung des Schalthebels Im Fahrzeuginneren hangt vom Schalthebelbock. der Ansteuerung 
derzentralen Schaltwelle und der Positionierung der Schaltwelle im Getriebe ab. Zur Erreichung dieser 
Stellung sind verschiedene Systeme fur die Positionierung der zentralen Schaltwelle bekannt. 

Fur die Positionierung der Schaltwelle in Schaltrichtung hat sich die Anordnung der Arretierung in Ver- 
bindung mit der Rastierkontur an der zentralen Schaltwelle bewahrt. Mit der Arretierung und der Ra- 
stierkontur wird in Schaltrichtung ebenfalls die Schaltkraft beeinflusst. Im Zusammenspiel mit mehreren 



anderen Komponenten tragt sie einen erheblichen Anteil zum gesamten Kraftverlauf bei (Figur 180). 
Signifikante Punkte wie die EInlegekraft am Ende des Schaltvorganges und die Ruckstellkraft beim Aus- 
legen des Ganges lessen sich nnaQ»gebend dadurch beeinflussen. Es ist also ein frei wahlbarer. ein- 
stellbarer Kraftverlauf darstellbar. 

Fur die Positionierung der Schaltwelle in Wahlrichtung sind In der Vergangenheit Druckfedern zum Ein- 
satz gekommen. 

Diese Anordnung benotigt in axialer Richtung, abhangig von der Federrate und den Kraften, groBeren 
Bauraum. Die Montage ist aufwendig, da mehrere EInzelteile erforderlich werden. 

Hier findet sich die Moglichkeit, eine Arretierung einzusetzen. die mit einer v-formigen Kontur an der 
Schaltwelle in Kontakt ist. Hier lessen sich die Bauteile sowie die Montage erheblich vereinfachen. Im 
VergleichzurSteuerung mittels Druckfedern kann der Kurvenverlaufbeliebiggewahit werden. Vorallem 
bei den neuen 6-Gang-Getrieben wird dieser Vorteil genutzt. Es kann ein Abfall im Kurvenverlauf in 
den Endlagen realisiert werden. Dieser Effekt bietet bei der Hochschaltung vom 5. Gang in den 6. Gang 
Vorteile. Der Schalthebel wird hier nichtdurch einehoheWahikraftindieGasse3 /4abgewiesen. Einem 
Verschalten vom z. B. 6.Gang in den 3. Gang (anstelle in den 5. Gang) wird dadurch vorgebeugt. 

Am Ende der Wahlbewegung besteht die Moglichkeit die Bewegung durch einen. sanften Kraftanstieg 
abzubremsen, Je nach Anwendungsfall kann eine Begrenzung.durch einen in die Kontur eingeformten 
Radius erfolgen. 

Eine Schlagsperre kann durch den Einsatz einer weiteren Arretierung realisiert werden. 

Zurweiteren Kostensenkung konnen die KonturenfurSchalten und Wahlen zusammengefuhrt werden. 
Man benotigt somit nur eine Arretierung zur Schalt- und Wahlkrafterzeugung. Die Bearbeitungskosten 
am Getriebegehause Oder Schaltdeckel lessen sich senken. Eine Reduzierung der Bauteile. welche 
sich ebenfalls positiv auf die Kosten auswirkt, lasst sich ebenso erreichen. Durch diese Kombination 
sind welterhin die Summentoleranzen sehr klein. 

Fur die Herstellung dieses 3-D Konturbleches bietet sich ein spanlos umgeformtes Blechbauteil bestens 
an (Figur 181). Durch die Konturerstellung im Werkzeug ist eine hohe Wiederholgenauigkeit gegeben. 
Diese Konturbleche 

werden ahnlich wie eingangs beschrieben mit den anderen Bauteilen gefugt. 

Eine Herstellung als Feinguss Oder Sinterbauteil ist moglich, jedoch Ist die notwendige spanende Nach- 
arbeit zur Erzielung einer guten Oberflachengute nahezu ausgeschlossen. 

im folgenden wird die Verbesserung des Schaltkomforts eines bestehenden Schaltmoduls beschrieben 
(Figur 175). 



Das untersuchte Schaltmodul zeigte Defizite wegen zu hoher Reibung. Eine saubere Rucksteilung des 
Schatthebels in Neutral 3/4 war nicht gegeben. Diese Beeintrachtigung war ebenso in Schaltrichtung 
spurbar. 

Im nachfolgenden soli vorrangig auf die Untersuchung / Abstellmaflnahmen fur den Wahll<raftverlauf 
eingegangen werden. 

Folgende Komponenten wurden durch Bauteile nach INATechnologie ersetzt: 

1 . Gleitlagerung der zentraten Schaltwelle wurde ersetzt durch Walzlager mit begrenzter Langs- 
und Drehbewegung 

2. Gieitlagerung des Wahlhebels wurde ersetzt durch Nadellager 

3. Ersatz des Faltenbalgs durch Schutzhulse und mit zusatzlichem Dichtring im Gehause 

4. Entfali des Sperrbugelkonzeptes durch den Einsatz einer Trommelsperre 

5. Austausch des Federpakets durch eine 3-D Rampenkontur zur Erzeugung der Schalt- und 
Wahlkrafte (Figur 182) 

Auswirkungen: 

Zu 1.) Reduzierung der Hysterese fur den Schalt- und Wahlkraftverlauf 

Zu 2.) Senkung der Reibung und damit der Hysterese fur den Wahlkraftverlauf 

Zu 3.) Senkung der Reibung und damit der Hysterese fur den Wahl- und Schaltkraftverlauf 

m 

Zu 4.) Minimierung der bewegten Bauteile, dadurch Reduzierung der Kontaktstellen zwischen Schalt- 
gabeln und zentralen Schaltwellen. Entfali der gehausefesten Fixierung des Bugels 

Zu 5.) Entfali von Bauteilen, Verbesserung der Zentrierung in 3 / 4 

Durch diese Maflnahmen konnte die Hysterese von 30 N auf 6 N gesenkt werden, siehe Figur 182. 

In einer subjekttven Beurteilung vom Kunden wurde diese drastische Senkung als aufierst positivfur 
den Schaltkomfort gewertet. 

Die geforderten Anspruche bezuglich geringstem verfugbaren Bauraum, maximaler Gewichtseinspa- 
rung bei minimalen Entwicklungskosten und kiirzesten Entwicklungszeiten lessen sich auch bei der 
Auslegung von Schaltsystemen durch Einsatz moderner CAE-Werkzeuge bewaltigen. So konnen bei 
INA auf die Bedurfnisse von Schaltsystemen ausgerichtete Methoden und Programme verwendet wer- 
den (Figur 183). 

Vorgegeben sind derzulassige Bauraum und Randbedingungen. wie Belastung und KraftangrifFspunk- 
te. Aus der Berechnung ergeben sich die mindest erforderlichen Materialanordnungen unter der be- 
trachteten Krafte- und Momentenbelastung. In jedem Fall muss das materiaibezogene Minimalmodell 
nun fertigungsgerecht angepasst/konstruiert werden. 



Ausgehend vom S-D-Konstruktionsmodell werden Gitter-ZKnotenpunkte und Belastungseingriffe defi- 
niert. Die vom berechnungsunterstutzenden Programm ermittelten Bauteilverformungen und -span- 
nungen bilden heute generell die Basis zur optimierten Konstruktion, 

Die Toleranzangabe von Mali. Form und Lage bestimmt den Aufwand in Fertigung und Montage. 
Gieichzeitig ist sie der Garant fur die Funktionalitat komplexer Systeme. Im Gegensatz zur nominelien 
Toleranzbetrachtung berucksichtigt VSA-3-D die statistische Verteilung. Ein weiterer Vorteil ist, mit der 
Simulation Aussagen uber Prozesskennwerte und deren Verursacher treffen zu konnen. Ausgangs- 
punkt ist das „nominelle" 3-D-CAD Baugruppenmodell mit seinen vorgegebenen Referenzpunkten der 
einzelnen Komponenten. Es sind nun die fur den funktionalen Zusammenhang erforderiichen Kontakt- 
flachen bzw, Beruhrungspunkte zu definieren. 

Das „nominelle*' wird also in ein „funktionales" CAD-Modell uberfuhrt. 

Anschliefiend sind alle zu analysierenden Mafi-, Form- und Lagetoieranzen den Funktionsfiaclien auf 
Bauteilebene zuzuordnen. 

Die rechnerunterstutzte Simulation lasst nun z. B. die Auswertung von Kurven einer Diagonalschalt- 
barkeit vom 2. in den 3. Gang zu. 

Alle Fragestellungen zur Toleranz-Analyse einer Schaltung lessen sich nicht mit nur einem einzigen 
funktionalen 3-D-CAD-Modell Ibsen (Figur 184). 

Die 3-D-Toleranz Analyse ist anwendbar in der 

• Konzeptphase zur Untersuchung von Basisabmessungen und der Montagereihenfolge von Bau- 
gruppen 

• Konstruktionsphase zur Festlegung der Toleranzen und Validierung der Baugruppenspezifikatio- 
nen 

• Prototypenbauphase zur Uberprufung und Festlegung der Messeinrichtungen 

• Produktionsphase zur vorausschauenden Prozesssimulation von Fertigungstoleranzen 

Hier handelt es sich um ein Berechnungsverfahren zur giefltechnischen Simulation der Ablaufe beim 
Kunststoff- Oder Leichtmetallspritzgielien. 

Aus der 3-D-Modelldefinition lessen sich mittels der Fuliberechnung optimale Anspritzung, Flieliver- 
halten, eventuelle Lufteinschlusse Oder kritische Bindenahte erkennen. 

Die kinematische Analyse ermogllcht z. B. bei unregelmafiigem Wahl- oder Schaltverhalten eine Si- 
mulation der Verschiebekrafte einer Arretierung uber die Rampenkontur. Somit lessen sich geeignete 
Made bestimmen und das Verhalten neuer Oberflachenprofile vorhersagen. 

Diese wird genutzt, um die Bewegungsablaufe im Zusammenspiel verschiedener voneinander abhan- 
giger Bauteile oder -gruppen zu erkennen. Beispielsweise beim Ablauf eines nicht gefuhrten (chaoti- 



schen) Systems, wie es sich bei der Arretierung mit ca. 60 Stuck Kugein in einer Kalottenform darstellt 
(Figur 185). 

Die heute noch sehr masslv ausgelegten Synchronisationssysteme lassen sich durch spanlos herge- 
stellte Prazislonsprodukte nicht nur hinsichtlich der Gewichtseinsparung Oder Kostenbeurteilung ver- 
bessern, sondern weisen durch ihre technologisch bedingten Eigenschaften auch indirekte Vorteile auf 
(Figur 186). 

Die gepragten Oberflachen (Figur 187) weisen eine gunstigere Gleiteigenschaftauf als die zerspanten 
Produkte. Die Genauigkeiten mussen anders beschrieben werden, nicht geometrie-. sondern funkti- 
onsbezogen — vergleichsweise wie bei einem, in einem Gehause sitzenden Ring. 

Bei einenn spangebend hergestellten Ring wurde dies der AuBendurchnnesser, bei einer Hulse die Ein- 
presskraft darsteiien. 

Separate Kupplungskorper. die zu einem Zahnrad hinzugefugt werden, sind nach heutigem Stand der 
Technik hergestellt. aus einer vorgestanzten Ronde und einer anschliefienden mechanischen Endbe- 
arbeitung. 

Mit den bei INA angewendeten Produktionsverfahren wird aus einer gestanzten Ronde ohne mecha- 
nische Nacharbeit die Dach- und Mitnahmeverzahnung gepragt. Vorteile liegen in der geglatteten Ober- 
fiachenstruktur und in den geringeren Herstellkosten (Figur 188). 

Die Rohlinge werden aus dunnwandigem Stahlband gezogen. Nach der Warmebehandiung erhalten 
diese eine prazise geschliffene Oberflache. Dies ist Grundlage fur einen hohen Traganteil im Reibkonus 
unabhangig davon, welche Reibpaarungen ausgewahit werden. 

Die beschriebenen Bauteile und die damit verbundenen Funktionen und Einsatzmogiichkeiten sind na- 
turlich nicht nur auf manuell betatigte Schaltgetriebe beschrankt. Fur die neuen Getriebe ASG, PSG 
und USG kommen ebenfatis diese Komponenten zum Einsatz. Lediglich die Anbindung an die Aktoren 
ist anders. Statt einer angelenkten zentralen Schaltweile uber Seilzuge oder Gestange wird die Bewe- 
gung uber Zahnsegment, Zahnstange oder andere Elemente eingeleitet. Die Vorteile der spanlosen 
Herstelltechnologien sowie der Kombination aus verschieden hergestellten Einzelteilen konnen eben- 
falls genutzt werden. Die Arretierung, welche in manuelien Schaltgetrieben uberwiegend zur Erzielung 
eines bestimmten Schaltkomforts eingesetzt wird, wird als Raste mit erhohter Federkraft ebenso be- 
notigt. 

In der XSG Familie hat LuK automatisierte Getriebe zusammengefasst, die auf das Handschaltgetriebe 
(HSG) aufbauen und im Wesentlichen ahniiche Technologien nutzen. Dazu gehoren das elektronische 
Kupplungsmanagement (EKM). das automatisierte Schaltgetriebe (ASG), das unterbrechungsfreie 
Schaltgetriebe (USG), das Parallelschaltgetriebe (PSG) und das elektrische Schaltgetriebe (ESG). Im 
ersten Teil des Berichts werden in einer Ubersicht die Familienmitglieder und deren Verwandtschafts- 
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verhaltnisse vorgestellt. Im zweiten Teil werden einige Familienmitglieder naher vorgestellt. und zwar 
das ASG und das USG. Im dritten Teil werden die gemeinsamen Komponenten der XSG Familie vor- 
gestellt und im vierten ein Systemvergleich durchgefuhrt. 

Basis der XSG Familie ist. wie enA^ahnt. das Handschaltgetriebe (HSG. Figur 189). Die Darstellung 
ist auf das Wesentliche fur diesen Bericht vereinfacht; zusammenwirkende Teile sind in der gleichen 
Farbe gegebenenfalls mit unterschiedlichem Farbton dargestellt. Beispielhaft wird ein Front-quer-Ge- 
triebe verwendet. 

Handschaltgetriebe haben den Vorteil eines sehr guten Wirkungsgrades und eines verhaltnismaBig 
geringen Gewichtes, sie sind kostengunstig. und es gibt zahlreiche Fertigungsstatten. 

Dererste Schrittzur Automatisierung dieses Getriebes ist daselektronischeKupplungsmanagement 
(EKM). Das Kupplungspedal entfallt; die Kupplung wird durch eine Aktorik angesteuert. Diese Aktorik 
kann elektrisch. hydraulisch oder pneumatisch sein. In den Figuren ist die von LuK bevorzugte elek- 
tromotorische Variante dargestellt (Figur 190). 

Die Automatisierung der Kupplung alleine bringt vor allem deutiiche Komfortvorteile, die im immerdichter 
werdenden Stadtverkehr besonders positiv wirken. Das EKM ist in erster Linie aber auch die Grund- 
voraussetzung fur alle folgenden Mitglieder der XSG Familie. 

Beim automatisierten Schaltgetriebe (ASG) wird nun auch die Schaltung selbst automatisiert. Die 
Aufgabe des Fahrerarmes, namlich zu schalten und zu wahlen, ubernehmen zwei Elektromotoren 
(Figur 191). 

Erreicht wird damit eine weitere Komfortsteigerung. Durch die automatische und optimal auslegbare 
Schaltpunktwahl kann der Verbrauch gesenkt werden - das ist ein Grund. warum bei praktisch alien 
Energiesparautos auch ein automatisiertes Schalt-getriebe verwendet wird. Ein weiterer Vorteil ist die 
flexible Innenraumgestaltung, da durch Shift-by-Wire die mechanische Verbindung zwischen Getriebe 
und Bedienelem.ent fur den Fahrerwegfallt. Das kann soweltgehen. dass der Wahlhebel komplettweg- 
fallt und nur durch Tipptasten Oder Hebel am Lenkrad ersetzt wird. Dank Shift-by-Wire wird auch die 
Innen-raumakustik verbessert, da die Schallbrucke wegfallt. 

Beim unterbrechungsfreien Schaltgetriebe (USG, Figur 192) wird durch eine weitere Kupp- 
lung eine Teilauffiillung des Momenteneinbruchs bei einer Schaltung erreicht. 

Dadurch wird der Schaltkomfort noch einmal stark verbessert. Der Mehraufwand im Vergleich zu einem 
ASG ist gering; Es ist beim USG fur die beiden Kupplungen nur ein Kupplungsaktor notwendig. Aller- 
dings ist dieses Getriebe nur bis zu bestimmten Motormomenten einsetzbar. 

Das Parailelschaltgetriebe (PSG) gehort zur Gruppe der Doppelkupplungsgetriebe. LuK hat 
dem PSG (Figur 193) einen eigenen Namen gegeben, da es sich um eine ganz spezielle Aus- 
fiihrungsform handelt. Es werden Trockenkupplungen und eine elektromotorische Aktorik ver- 



wendet. Eine weitere Besonderheit ist, dass fCir die Schaltung der beiden Teilgetriebe nurelne 
dem ASG ahnliche Aktorik eingesetzt werden muss. 

Gegenuber ASG und USG wird mit dem PSG noch einmal ein deutlicher Komfortgewinn erreicht. da 
nun eine voll momentenaufgefullte Lastschaltung moglich ist. Anders als beim USG sieht LuK hier keine 
Begrenzung fiir hohe Motormomente. Der Verbrauchsvorteil ist fast genauso hoch wie beim ASG. 

Der nachste Schritt besteht darin, den Startergenerator mit dem Getriebe zu vereinen. Ein PSG lasst 
sich sehr elegant zu einem elektrischen Schaltgetriebe (ESG, Figur 194) erweitern, indem an eine 
der beiden Eingangswellen ein achsparalleler Startergenerator angekoppelt wird. 

Wird diese Option schon beim Entwurf des PSG berucksichtigt, sind am Getriebe nur geringfugige Mo- 
difikationen fur das ESG notwendig. Der Vorteil des ESG ist eine deutliche weitere Verbrauchssenkung 
und ein zusatzlicher Komfortgewinn. . 

Damit ist die XSG Familie voilstandig (Figur 1 95) - zumindest vorlaufig, wer weili, was die Zukunft noch 
bringt. 

Gemeinsamkeiten der XSG Familie sind demnach: 

• ahnliche Fertigungstechnologien (wie Stirnradverzahnung), 

• der Einsatz von Trockenkupplungen, 

• der Einsatz ahnlicher Aktorik, 

• der Einsatz von Elektromotoren, 

• gemeinsame Strategien. 

Das LuK ASG (Figur 196) ist das erste und bis jetzt einzige elektromotorisch automatisierte Schaltge- 
triebe, 

• bei dem eine freie Gangwahl moglich ist, 

• das als Add-on Konzept ausgefuhrt ist, 

• das ein Moment von uber 200 Nm ermoglicht. 

Jede dieser Eigenschaften ist ein Alleinstellungsmerkmal fiir sich. 

LuK hat auch Serienerfahrung mit hydraulisch betatigten ASG (Figur 197). die zwar technoiogisch gut, 
aber teurer und schwerer sind. Dieser Weg entspricht auch dem Trend, heute noch hydraulisch um- 
gesetzte Funktionen elektromotorisch auszufuhren. 

Das LuK ASG ist in dieser Ausfuhrung ein Add-on System (Figur 198). Das Handschaltmodul inkl. 
Schaltzugen Oder Schaltgestangen und Schalthebel entfallt und wird durch den Getriebeaktor (zwei 
Motoren) ersetzt. Der Kupplungsaktor ersetzt das Kupplungspedal. Er enthalt in diesem Fall auch die 
Steuer- und Leistungselektronik inkl. Software fur das gesamte System und ist am Getriebe befestigt. 
Er betatigt im Corsa den gleichen hydraulischen Zentralausrucker, der auch bei der nicht automatisierten 
Variante venvendet wird. Als Kupplung wird eine SAC eingesetzt, die niedrige Ausruckkrafte gewahr- 



leistet. Wie schon beim EKM in der A-Klasse ist es gelungen. ohne Kupplungswegsensor am Ausruck- 
system und ohne Drehzahlsensor an der Getriebeeingangswelle auszukommen. Das erspart nicht nur 
die Sensoren an sich. sondern auch die Anderungen am Getriebe und die entsprechende Verkabelung. 

Mit dem LuK ASG hat die Corsa Easytronic® ein Mehrgewicht von unter 4 kg. Die Mehrkosten fur den 
Endkunden sind nur ca. 50% der eines Automatikgetriebes. Die Spontaneitat und der Fahrspafi sind 
deutlich hoher als mit einem Automatikgetriebe. Der Verbrauch ist wesentlich geringer als beim Auto- 
maten.er ist sogargeringerals beim Handschaltgetriebe. Beim 1,2 I Motor wurde ohne eine besonders 
verbrauchsoptimierte Abstimmung ein Minderverbrauch von 2% erreicht. Beim Corsa Eco 1 ,0 I ist ein 
wesentlicher Anteil der mehr als 10%igen Verbrauchssenkung durch okonomische Schaltpunktwahi 
erreicht worden. 

Der Schnitt eines mit BMW und Getrag aufgebauten USG (Figur 199) zeigt, dass sich das USG sehr 
gut fur Heckantrieb eignet. Es konnte auch auf einen grofien Teil der Synchronisierungen verzichtet 
werden. 

Die Messung in Figur 200 zeigt beispielhaft, wie die Momentenauffullung verlauft. Je nach Gang und 
Gaspedalstellung betragt diese Auffullung zwischen 40% und 100%. Interessanterweise kann man 
auch bei Teilauffuilung subjektiv kaum mehr einen Einbruch feststellen. 

Wesentlich scheint hier zu sein, dass die Fahrzeugbeschleunigung nicht ins Negative geht, wie es bei 
einer Schaltung mit ASG passiert. 

Die Zugkraftauffullung wird dadurch erreicht, dass die mit dem hochsten oder zweithochsten Gang ver- 
bundene Lastschaltkupplung nicht nur die Synchronisierung bewirkt. sondern das dafCir notwendige 
Moment auch* an den Abtrieb weiterleitet. Die Kupplung ist vor allem bei Schaltungen in den unteren 
Gangen dabei die ganze Zelt mit einer relativ hohen Drehzahldifferenz beansprucht. Das Lastschalt- 
moment hangt von dem gewunschten Auffuliungsgrad ab. Diese hohe Belastung bei jeder Schaltung 
erklart, dass diese Kupplung deutlich starker als die Anfahrkupplung belastet ist. In Figur 199 ist die 
groRere Kupplung daher auch die Lastschaltkupplung. Zwischen dem Motormoment und dem notwen- 
digen Aufiendurchmesser der Scheibe der Lastschaltkupplung kann man einen Zusammenhang her- 
stellen (Figur 201 ). Durch die Baubedingungen ergibt sich, dass das USG auf Motormomente voh max. 
200 bis 250 Nm begrenzt ist. Fur eine Getriebegeneration. die diese Drehmomentklasse nicht uber- . 
schreitet, ist das USG eine Losung, die viel Komfort bei vernunftigen Kosten bringt. Neue, leistungsfa- 
higere Reibbeiage konnten diese Grenze jedoch nach oben verschieben. 

LuK setzt bei der Automatisierung des Handschaltgetriebes auf Elektromotoren. Die Grunde wurden 
zum Teil schon genannt: Das System kann ohne Hydraulikflussigkeit auskommen - was dem Trend 
entspricht es ist kostengunstig, hat geringes Gewicht, ist robust etc. 
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Die bei der Easytronic® eingesetzten Motoren basieren auf Fensterhebermotoren (DC-WIotoren). Die 
Beanspruchung beim ASG ist aber weit hoher als beim Fensterheber. Die Motoren sind relativ hohen 
Temperaturen ausgesetzt. werden mit starken Schwingungen beaufschlagt, sind Salzwasser ausge- 
setzt usw. Mit Bosch wurden auf Basis von Burstenmotoren hochleistungsfahige Motoren fur diesen 
Einsatzfall entwickelt (Figur 202 unten). 

Dass die Motoren auf Grund der Einsatzbedingungen aufwandig geworden sind, sieht man z. B. an 
dem groKen Lager, das auf Grund der Schwingbeanspruchung notwendig ist. 

LuK hat Wege gesucht, um den Bauraum und auch die Kosten noch weiterzu reduzieren bei gleichzeitig 
hoherer Leistungsfahigkeit. Dazu werden burstenlose Motoren eingesetzt (Figur 202 oben). 

Bei diesen eiektrisch kommutierten Motoren (EC-Motoren) werden als zusatzliche Maf^nahme Seltene- 
Erden-Magnete verwendet. Dadurch wird der Motor sehr kompakt und hat eine hohe Leistungsdichte. 
Die Seitene-Erden-Motoren sind zwar teuer und auch fur die elektrische Kommutierung sind zusatzliche 
elektronische Bauteile im Steuergerat vorzusehen. Diese Mehraufwande werden aber mehr als kom- 
pensiert durch den einfachen Aufbau des Motors. Da keine Bursten verwendet werden. sind auch keine 
aufwandigen Mafinahmen erforderlich, um den Burstentragerschwingungs-und temperaturfestzu ma- 
chen. Da die Masse des Rotors sehr gering ist, ist keine aufwandige Lagerung notwendig. Wie im nach- 
sten Kapitel dargestellt wird, kann dann auch an der mechanischen Aktor-Ausfuhrung einiges einge- 
spart warden, da durch die geringere Masse der Motoren auch die Beanspruchung der Aktorik geringer 
wird. 

Aber auch bei der Dynamlk gibt es Vorteile. Durch die kleinere Massentragheit des Rotors wird die Nenn- 
drehzahl wesentlich schnetler erreicht. Damit ergibt sich bei einer Sprungvorgabe auch eine schnellere 
Verstellzeit. In Figur 203 unten werden die Drehzahlverlaufe verglichen und in Figur 203 oben die daraus 
resultierenden Stellwege. Bei den bisherigen Motoren (DC) sind der Kupplungsmotor und der schon 
welter optimierte Schaltmotor dargestellt. 

Die Vorteile der neuen Elektromotoren sind in der Tabelle (Figur 204) noch einmal zusammengefasst. 

Durch die Kompaktheit der neuen Motoren eroffnen sich neue konstruktive Moglichkeiten. Der Motor 
kann z. B. direkt an der Kupplungsglocke angebracht werden - die Betatigung kann dann uber eine 
Spindel auf einen MZA wirken (Figur 205 links). 

Ein weiterer Vorteil ist das Potenzial fur hoheres Drehmoment. Die heute eingesetzten Motoren konnen 
nicht mehr verlangert (Wellendurchbiegung) und auch nicht dicker werden (Bauraum, Dynamlk). Bei 
den EC-Motoren ist eine Verlangerung des Motors problemlos machbar. 

LuK kann aber auch noch eine weitere Innovation anbieten, und zwar den elektrlschen Zentralausruk- 
ker, der in den Bauraum des herkdmmllchen hydraulischen Zentralausruckers passt 



Diese neuen Kupplungsaktoren konnen fur die Kupplungsautomatisieaing samtlicher XSG Familien- 
mitglieder eingesetzt werden. 

Mit den neuen EC-Motoren ist es mogllch, die Getriebeal<torik wesentlich kompakter zu bauen, ats sie 
bisher schon war. In den meisten Fallen ist es soger moglich. dass der komplette Getriebeaktor in den 
ansonsten von der Handschaltmechanik ausgefullten Raum passt. Durch die geringe Masse der Mo- 
toren wird auch die Schwingungsbelastung des Aktorgehauses reduziert - dadurch konnen Gewicht 
und Volumen deutlich verringert werden. 

Diese Aktorik findet bei der ganzen XSG Familie fur die Automatisierung der Schaltung Einsatz. 

Bei Doppelkupplungsgetrieben sind zwei Teiigetriebe zu automatisieren. Es mussten also zwei ASG- 
Aktoren eingesetzt werden. Durch eine innovative LuK Entwicklung, genannt Active Interlock, ist das 
Schalten der beiden Teiigetriebe mit einem Aktor, wie beim ASG, moglich - dies ist eines der wesent- 
lichen Merkmale des PSG (Figur 206). 

Ein Ausfuhrungsbeispiel eines Active Interlock-Getriebeaktors fur ein PSG wird fur ein Fahrzeug mit 
Heckantrieb in Figur 205 rechts gezeigt. 

Die Technologie Active Interlock beschleunigt durch Entfall der Wahlzeiten auch die Schaltungen beim 
ASG. Das Active Interlock ist also fur die Getriebeschaltung bei alien XSG Familienmitgliedern einsetz- 
bar und sehr modular (Figur 207). 

Ein ganz wichtiges Argument fur die Automatisierung von Handschaltgetrieben, also fur die XSG Fa- 
milie. ist der gunstige Verbrauch. Nimmt man das Handschaltgetriebe als Basis, so haben Automatik- 
getriebe bei gleicher Schaltpunktwahl zunachst einmal einen Mehrverbrauch durch hydraulische Ver- 
lustleistungen (Figur 208 oben, Pfeil mit Buchstaben „H"). Dieser Mehrverbrauch betragt mehrere Pro- 
zent. Automatikgetriebe (wie auch automatisierte Getriebe) konnen den Vorteil nutzen. durch automa- 
tische Schaltpunktwahl gunstigere Betriebspunkte im Motorkennfeld auszuwahlen und damit in den ge- 
setzlichen Zyklen den Verbrauch zu senken (Figur 208 oben, Pfeil mit Buchstaben „S"). Diese 
Verbrauchsminderung durch die automatische Schaltpunktwahl ergibt sich ubrigens auch im Praxis- 
betrieb, da der Durchschnittsfahrer mit Handschaltgetriebe das verbrauchsgunstige niedertourige Fah- 
ren zumeist vermeidet. 

Das erste Mitglied der XSG Familie, das EKM. hat den gleichen Verbrauch wie das Handschaltgetriebe. 
Die Leistungsaufnahme der Aktorik liegt unter 10 W. was im Treibstoffverbrauch nicht nachweisbar ist. 
Die automatisierten Getriebe ASG, USG und PSG konnen bei gleicher Spreizung die gleichen Ver- 
brauchsvorteile durch automatische Schaltpunkte erreichen wie die Automatikgetriebe. Die Differenz 
zwischen diesen automatisierten Getrieben und dem Automatikgetriebe ist der Mehrverbrauch durch 
hydraulische Verlustleistung, die das Automatikgetriebe hat. Das gilt auch dann. wenn der Zyklusver- 
brauch des Automatikgetriebes soger unter dem des Handschaltgetriebes (HSG) liegt. Das heifit nichts 



anderes, als dass die Vorteile durch die automatische Schaltpunktwahl den Mehrverbrauch durch hy- 
draulische Verlustleistung uberwiegen. Die automatisierten Handschaltgetriebe bleiben immer noch um 
diese hydraulische Verlustleistung besser. 

Durch Rekuperation kann noch einmal ein deutlicher Minderverbrauch erreicht werden (Figur 208 un- 
ten, Pfeil mit Buchstaben ^R"). Deshalb hat das ESG den niedrigsten Verbrauch. 

Mussen Komfortsteigerung und Verbrauchssenkung ein Widerspruch sein? Dass dem nicht so ist, zeigt 
Figur 209. 

Trotz zunehmenden Komforts und zunehmender Funktionalltat nimmt der Verbrauch ab. Durch die 
Lastschaltungen wird der Verbrauchsvorteii durch das automatisierte Schalten beim USG und PSG im 
Vergleich zum ASG etwas reduziert, wobei beim PSG diese Lastschaltverluste geringer sind (diese 
Verluste wurden in der vereinfachten Darsteflung Inn Figur 208 nicht berucksichtigt, auch nicht beim 
AT. vgl. auch). Mit Abstand am besten steht das ESG da. 

D^ese Verbrauchswerte sind grobe Anhaltswerte; sie hangen von vielen Grofien ab, unter anderem 
vom Motormoment. Hierbei gibt es zwei wesentliche Effekte. Der eine Effekt ruhrt daher, dass beim 
absoluten Betrag der Veriustleistungen ein nicht momentenabhangiger Sockelbetrag vorhanden ist. 
Der andere Effekt beruht darauf, dass das Verbrauchssenkungspotenzial durch Schaltpunktwahl bei 
einem kleinen Motor geringer ist als bei einem grofien. 

Der erste Effekt ist qualitativ in Figur 210 eriautert. Die Veriustleistungen von Olpumpe und OIkuhler, 
die Schleppverluste der Lamellenkupplungen sowie Plansch- und Wandlerverluste haben einen recht 
grol^en Konstantanteil und nehmen deshalb mit abnehmender Motorgrode, genauer gesagt mit ab- 
nehmendem Motormoment. unterproportional ab. Der relative Mehrverbrauch des Automatikgetriebes 
nimmt deshalb mit kleiner werdendem Motormoment deutlich zu. Eine elektrisch angetriebene Olpumpe 
reduziert diese Verluste kaum. UberschlagsmaRige Begrundung: Fur 1 00% mechanische Leistung der 
Olpumpe benotigt der Elektromotor 200% elektrische Leistung. Um diese bereit zu steilen. benotigt der 
Generator 400% mechanische Leistung. Das heifit, erst wenn die mechanische Energieaufnahme der 
Olpumpe durch das gezielte Einschalten auf ein Viertel reduziert wird. ist diese MaRnahme verbrauchs- 
neutral. 

Der zweite Effekt ist in Figur 21 1 eriautert. Der Fahrer wunscht eine bestimmte Fahrleistung, die durch 
unterschiedliche Kombination von Motormoment und Motordrehzahl und entsprechende Getriebeuber- 
setzung erreicht werden kann. Das heidt, durch die Getriebeubersetzung wird der Betriebspunkt im 
Motorkennfeld entlang der Linie gleicher Leistung verschoben. Die Verbrauchssenkung beruht nun dar- 
auf. dass normalerweise der spezifische Verbrauch bei hoher Last und geringer Drehzahl niedriger ist. 
Hier gibt es bei einem starken Motor wesentiich mehr Potenzial als bei einem kleinen Motor. Auf^erdem 



kann man Figur 21 1 entnehmen, dass eine groflere Getriebespreizung besonders bei starken Motoren 
Sinn macht. 

Motoren modemster Bauart haben allerdings einen grolleren Berelch geringeren spezifischen Ver- 
brauchs durch die Entdrosselung, d. h. das Potenzial fur Verbrauchsreduzierung durch Overdrive und 
Gangauswahl wird geringer und der Wirkungsgrad des Getriebes an sich immer wichtiger. 

In Figur 212 sind diese Erkenntnisse zusammengefasst. Man erkennt, dass moderne 

Automatikgetriebe sogar den Verbrauch von Handschaltgetrieben unterschreiten konnen. Die Famili- 
enmitgiieder ASG, USG und PSG liegen aber immer deutlich besser, da sie die hydraulischen Verluste 
des Automatikgetriebes nicht haben, vgl. auch noch einmal Figur 208 und Figur 210. Eingetragen sind 
in Figur 212 ebenfails drei im Feld befindliche automatisierte Schaltgetriebe mit Komponenten der Firma 
LuK. 

Die XSG Famine ist dadurch 

• gunstig in Kosten und Gewicht, 

• unubertroffen im Wirkungsgrad 

• und hat damit hasten Verbrauch. 

Uber eine langere Zeit schien das Handschaltgetriebe gegenuber den Automatikgetrieben immer mehr 
an Boden zu verlieren. Amerika und Japan sind Beispiele. wo' moderne Automaten die Handschalter 
fast volistandig verdrangt haben. Europa koppelte sich von dieser Entwicklung ab. Die Automatikge- 
triebe setzten sich nur in den oberen Klassen durch. Kaufer kleinerer Fahrzeuge bevorzugen nach wie 
vor den Handschalter wegen Fahrspafi, Kosten, Verbrauch Oder Leistung. 

Tatsachlich verbrauchen Automatikgetriebe, wie in dieser Vortragsrei he wiederholt angesprochen wird, 
deutlich mehr Kraftstoff und passen deshalb nicht so richtig in die Szenarien, die im Kyoto-Protokoll 
angedeutet warden. 

Deshalb laufen bei alien Herstellern Anstrengungen, den guten Wirkungsgrad von Stirnradgetrieben, 
wie sie in Handschaltern eingesetzt werden. mit dem Komfort eines Automatikgetriebes zu verbinden 
Oder zumindest einen akzeptablen Kompromiss zu erreichen. Und genau hier ruckt die gute alte Kupp- 
lung plotzlich wieder in den Mittelpunkt des Interesses, und das von zwei StoBrichtungen. Die eine strebt 
an. dem Handschaltgetriebe durch Automatisation den notigen Komfort zu geben. die andere versucht. 
die Verluste des Automatikgetriebes zu reduzieren, zum Beispiel indem der Wandler durch eine olge- 
kuhlte Anfahrkupplung ersetzt wird. 

Im Folgenden wird uberneue Entwicklungstrends bei Kupplungen berichtet, die furdie Automatisierung 
der Kupplung von Bedeutung sind. Die Beschrankung auf trockene Kupplungen wurde bewusst ge- 
wahit, well nur dadurch die letzte Reserve an Wirkungsgrad herausgeholt werden kann. Dies wird in 
detailliert betrachtet. 
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Die Lebensdauer und VerschleiHreserve muss welter steigen, damit die bei Automatikgetrieben ge- 
wohnte Fahrzeuglebensdauer sichererreicht wird, auch dann, wenn die Kupplung aus Komfortgrunden 
mit geringem Schlupf betrieben wird. Rupfen. Oder genauer jede Art von Momentenanregung, die eine 
rutschende Kupplung verursachen kann. muss weiter reduziert werden. Eine Aufgabe. die nicht nur 
fur trockene Kupplungen gilt, sondern auch bei Nasskupplungen wegen der Olalterung eine besondere 
Herausforderung darstellt. 

Bei automatisierten Systemen wird eine genaue Regelbarkeit gefordert. also genugend grolie Emp- 
findiichkeit bei geringen Hysteresen. Und nicht zuletzt soli die Betatigungs- arbeit moglichst gering 
sein. Gerade diese Eigenschaft durfte der Schlussel sein fur die Entscheidung, ob komfortabie Systeme 
mit Kupplungen realisiert werden konnen. 

Denn je kleiner die Betatigungskraft ist, mit der eine Kupplung moduliert werden kann, desto eher er- 
scheint es moglich. Drehmomentenschwankungen, die von der Kupplung direkt oder indirekt hervor- 
gerufen werden, herauszuregeln. Dass dies in Zukunft erforderiich sein durfte, deutet sich bei den wir- 
kungsgradoptimierten Antriebsstrangen an, die selbst fast keine Dampfung mehr besitzen. So konnen 
bereits Momentenschwankungen von 1 Nm, hervorgerufen durch geringste Reibwertschwankungen 
Oder geometrische Ungenauigkeiten, rupfahnliche Erscheinungen bewirken. Bezogen auf ein Motor- 
moment von zum Beispiel 400 Nm bedeutet dies eine Ungenauigkeit des Moments von nur 0,25%. 
Mit rein mechanischen MaRnahmen lessen sich diese Momentenschwankungen kaum noch reduzie- 
ren. Hier werden grofie Hoffnungen auf schnelle Aktoren gesetzt, mit denen diese kleinen Momenten- 
schwankungen herausgeregelt werden konnen. Weiter istzu erwarten, dass kleine Betatigungskrafte 
an den Kupplungen Kosten und Bauraum fur die Aktoren sparen werden. 

Moglicherweise werden auch neue Aktorkonzeptedenkbar. Bereits in der Vergangenheit warder Uber- 
gang von hydraulischer Aktuatorik auf elektromotorische Betatigung nur moglich. weil durch Kraftab- 
senkung an der Kupplung. hauptsachlich durch die SAC, der Weg bereitet wurde. 

Figur 213 vergleicht den konstruktiven Aufbau dieser SAC mit einer konventioneilen Kupplung. We- 
sentliches Merkmal ist ein Rampenring. der die Verschleifinachstellung bewirkt in Kombination mit einer 
Sensortellerfeder zur Auslosung des Nachstellmechanismus. Eine genaue Beschreibung findet sich in. 

Figur 214 vergleicht die Ausruckkrafte einer konventioneilen Kupplung, bei der uber den Belagver- 
schleili die Betatigungskraft am Kupplungspedal zunimmt mit der SAC. Hier brachte die SAC einen 
entscheidenden Fortschritt. Die Ausruckkrafte bleiben naherungsweise konstant uber der Lebensdau- 
er, weil die interne Verschleidnachstellung den Tellerfedenvinkel konstant halt. 

Selbst im Neuzustand lessen sich niedrigere Krafte realisieren. Wenn auf die Form des Kraftverlaufs 
keine Rucksicht genommen werden muss, weil der Fuli des Fahrers durch eine Aktorik ersetzt wird. 
lasst sich die Kraft weiter reduzieren. 



Die SAC ist inzwischen weit verbreitet. Ihr Anteil wird 2003 voraussichtlich 40% der LuK Kupplungs- 
produktion in Europa ausmachen (Figur 21 5). Diese Entwicklung wird gefordertdurch die rasanten Stei- 
gerungen der Drehmomente, insbesondere bei Dieselmotoren. Mit einer normalen Kupplung waren 
viele moderne Fahrzeuge kaum noch komfortabel mit Fullkraft zu betatigen. 

Dem Abbau der Krafte direkt in der Kuppiung ist deshalb stets der Vorzug zu geben. Darauf warden 
auch die folgenden Ausfuhrungen beschrankt. 

Vor wenigen Jahren wurde bei LuK mit der Entwicklung der SAC I! begonnen, bei der die Sensorkraft 
nicht durch eine zusatzliche Sensortellerfeder erzeugt werden sollte, sondern durch die Blattfedern und 
speziell geformten Zungen an der Haupttellerfeder. AuBerdem lessen sich damit flachere Betatigungs- 
kraftkennlinien erzeugen (Figur 217). was der Modulierbarkeit der Kupplung entgegenkommt . 

Die Sensorkraft zum Erkennen des Belagverschleides wird durch die aus der Tellerfeder herausge- 
bogenen Zungen zusammen mit einer speziellen Blattfederkennlinie erzeugt (Figur 216). 

Vorteilhaft wirkt sich bei der SAC II ein Anstieg der Sensorkraft uber dem Ausruckweg aus. Dies eriaubt 
flache Betatigungskraftkennlinien. 

Reibwerte sind grolien Schwankungen unterworfen, die 
von den Umgebungsbedingungen und auch der vorange- 
gangenen Belastung abhangen. Da eine Kupplung unter al- 
ien Bedingungen sicher funktionieren muss, werden Sicher- 
heitsfaktoren aufgeschlagen. um ein Rutschen der Kupp- 
lung auch bei niedrigen Reibwerten zu verhindern. 



Dies bedeutet aber, dass die Kupplung im Normalfall uber- 
dimensioniert ist. Und genau dies ist der Ansatzpunkt fur die 
folgenden Betrachtungen. 

Figur 218 zeigt die Haufigkeitsverteilung der Kupplungsmomente (iber dem SIcherheitsfaktor S (= uber- 
tragbares Moment / maximales Motormoment). Darin sind alie Einfiussparameter auf den Reibwert be- 
rucksichtigt, wie zum Beispiel Temperatur, Lebensdauer und Verschleifl. Demnach wird die Kupplung 
meist etwa das 1 ,5- bis 2-fache Motormoment ubertragen konnen. 

Die Auslegung wurde so gewahit, dass auch in ungunstigsten Fallen noch die Obertragungsfahigkeit 
gewahrleistet bleibt. Die Haufigkeitsverteilung darf sich also nicht unter eher Ubertragungssicherheit 
von S = 1,0 erstrecken. Bei einer richtig ausgelegten Kupplung wird also die Haufigkeitsverteilung bei 
S = 1.0 "enden", wie in Figur 218 gezeigt. 

Da die Variation des Kupplungsmomentes in erster Linie von den veranderlichen Reibwerten abhangt, 
kann auch naherungsweise eine Skala mit Reibwerten angegeben werden. Es lasst sich jetzt ablesen, 
dass bei einem Reibwert von 0,2 die Kupplung gerade noch das Motormoment ubertragt. Bei einem 
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Reibwert von 0,27 wird das 1 ,35-fache Motormoment ubertragen. Dies entspricht ubrigens den ubiichen 
Auslegungskriterien: Bei einem Auslegungsreibwert von 0.27 wird eine Rutsch- sicherheit von 1 ,35 
veiiangt 

Und jetzt beginnt das Gedankenexperimerit: 

Brauchte man sich urn die selten auftretenden Falle mit Rutschsicherheit < 1,35 nicht zu kummern. 
konnte die Haufigkeitsverteilung urn 0,35 nach links verschoben werden (Figur219): Der Reibwert- 
maf^stab verschiebt sich dabei mit. 

Dies ergibt eine Kupplungsauslegung, bei der die Anpresskraft um den Faktor 1,35 und damit auch 
die Betatigungskraft um fast 30% verringert ist, allerdings zum Preis der nicht ausreichenden Ubertra- 
gungsfahigkeit fur die relativ seltenen Falle mit niedrigem Reibwert. 

Liegt solch ein Fall vor, kann die Anpresskraft der Kupplung erhoht werden, indem an den Zungen der 
Tellerfeder gezogen wird. Die Kennlinie der Betatigungskraft wird also nach links zu negativen Kraften 
erweitert (Figur 220). 

Selbstverstandlich ist solch eine Kupplung fur eine Fuf^kraftbetatigung nicht geeignet. Aber elektromo- 
torische Aktoren konnen prinzipiell in beiden Richtungen Kraft aufbringen. Die Groiie des Elektromotors 
hangt dabei im Wesentlichen von der maximalen Kraft ab. und die ist bei einer solchen Kupplung eben 
um den Faktor 1 ,35 geringer. Damit ist eine wirksame Kraftkompensation innerhalb der Kupplung er- 
reicht. Besondere Aufmerksamkeit muss dann einem spielfreien Wechsel der Betatigungsrichtung von 
Druck nach Zug gewidmet werden. 

Hat man sich erst einmal mit einem Wechsel der Betatigungskraft abgefunden, kann eine weitere Kraft- 
absenkung erziett werden, indem das Minimum der Ausruckkraftkennlinie unter die Nulllinie abgesenkt 
wird (Figur 221). Es ergibt sich dann noch ein zweiter Nulldurchgang in der Betatigungskraftkennlinie, 
der allerdings au&erhalb des Modulationsbereiches in der Luftphase der Kupplung auftritt (Figur 222). 
Der ganze Betatigungsweg wird jetzt also in den Phasen Ziehen - Drucken - Ziehen Oder Eull - Eush 
-Eull durchlaufen. Daher auch der Name PPP-Kupplung. 

Bei diesem Aufbau handelt es sich ebenfalls um eine kraftgesteuerte seibsteinstellende Kupplung, die 
jetzt aber nur noch eine ganz geringe Sensorkraft benotigt. Diese kann uber die Blattfedern erzeugt 
werden. Eine Sensortellerfeder kann damit entfallen. Die Haupttellerfeder braucht auch nicht mehr die 
kompliziert angeformten Sensorzungen wie bei der SAC 11. Die PPP-Kupplung ist deshalb von ihrem 
mecha-nischen Aufbau her denkbar einfach und ergibt dabei trotzdem kleinste Betatigungskrafte. 

Allerdings mussen beim Betatigungssystem hohere Anstrengungen untemommen werden. um eine 
weitgehende Spielfreiheit beim Wechsel von Ziehen auf Drucken zu gewahrleisten. Betatigungssyste- 
me. dieaus einer langen Kette von Einzelkomponenten bestehen, werden deshalb eherungunstig sein. 
Gesuchtwird nach einer mdglichst direkten Anbindungdes elektrischen Aktors an das Ausrucklager. 
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Einen idealen Aufbau stellt der elektrische Zentralausrucker EZA dar. ein Hohlwellenmotor mit Feder- 
bandgetriebe. Das Federbandgetriebe besteht aus einem aufgewickelten Federband geringer Dicke 
(Figur223). 

Rollen. die zwischen den Federwicklungen taufen, erzeugen pro Umdrehung einen axialen Vorschub, 
der der Dicke des Bandes entspricht. Die Funktion ist also ahnlich einer Schraube, aber mit sehr kleinem 
Vorschub und das auch noch mit geringster Reibung, bedingt durch die waizgelagerten Rollen. 

Dieses Getriebe ist deshalb geradezu geeignet in Kombination mit einem Hohlwellenmotor, bei dem 
viele Motorumdrehungen in einen vergleichsweise geringen axialen Weg transformiert werden miissen 
(Figur224). 

Der Hohlwellenmotor besteht aus einem Rotor mit Magneten und einem Stator mit der Wicklung 
(Figur 225). Der biirstenlose Motor wird elektronisch kommutiert. 

Besonders gunstlg be! diesem Konzept ist, dass der komplette EZA nicht mehr Bauraum benotigt als 
ein hydraulischerZentralausruc-ker (Figur 226). Ober diesen Aktorwird das Ausrucklager betatigt, das 
ebenfails auf Zug-Druck ausgelegt sein muss. 

Grundsatzlich wird ein Hohlwellenmotoreinhoheres Massentragheitsmomenthabenalseinkleinerkon- 
ventioneiler Elektromotor. 

Dadurch leidet die Verstelldynamik, weii ein Teil der Energie zum Beschleunigen des Rotors benotigt 
wird. Der Hohlwellenmotor wird deshalb auf moglichst kleine Drehzahlen ausgelegt, um diesem Einfluss 
entgegenwirken zu konnen. 

Denkbar ist auch ein "Hulsenausrucker" (Figur 227). 

Durch Verdrehen der Hulse schraubt sich das Ausrucklager vor bzw. zuruck. Die Verdrehung erfolgt 
iiber einen Hebel, der zum Beispiel uber einen Spindelantrieb bewegt wird. 

Eine der stark favorisierten zukunftigen Getriebetypen ist das Parallelschaltgetriebe (PSG) bzw. Dop- 
pelkupplungsgetriebe. das in einem anderen Beitrag genauer beschrieben wird. 

Hier nur soviel: Das Getriebe hat zwei Eingangswellen. die unabhangig voneinander durch je eine Kupp- 
lung mit dem Motor verbunden werden mussen (Figur 228). 

Bei Ackerschleppern gibt es Varianten mit einer unabhangigen Zapfwelle. bei denen ebenfails Dop- 
pelkupplungen eingesetzt werden (Figur 229). Da bei diesen Anwendungen die Betatigungskraft nicht 
ganz so kritisch ist, konnen beide Teilkupplungen sogar mit derselben Tellerfeder angepresst werden. 

Fur Doppelkupplungsgetriebe geeignete Doppelkupplungen mussen sehr kompakt aufgebaut sein und 
uber kleine Aktoren betatigt werden konnen. 
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Figur 230 zeigt eine Doppelkupplung in Verbindung mit einem Zweimassenschwungrad. Die beiden 
Kupplungen sind radial etwas verschachtelt, um eine kompakte Bauweise zu erreichen. Die groHere 
der beiden Kupplungen wird man als Anfahrkupplung verwenden und mit den Gangen 1 . 3 und 5 ver- 
binden. 

Eine kompaktere Einheit kann dann erreicht werden, wenn die Schwingungsisolation uber Schlupfre- 
gelung erzeugt wird. In Verbindung mit zwei torsionsgedampften Kupplungsscheiben ersetzt sie bei 
automatisierten Kupplungen das ZMS (Figur 231). Das Massentragheitsmoment wird dadurch eben- 
falls geringer und ergibt damit eine KraftstoffVerbrauchsreduzierung, die naherungsweise den Mehr- 
verbrauch durch die Schlupfregelung kompensiert. 

Um ein PSG vor Einbau in das Fahrzeug komplett prufen zu konnen, sollte die Doppelkupplung ein 
Bestandteil des Getriebes sein. Die Montage an den Motor kann dann ahnlich wie bei Wandlerauto- 
maten uber eine Flexplate erfolgen. 

Fur besonders enge Bauraume ist auch ein Aufbau der beiden Kupplungen mit nur einem Deckel und 
einer VerschleiBnachstellung denkbar (Figur 232). Der Verschleifi der beiden Kupplungen muss dann 
naherungsweise synchron verlaufen. Dies lasst sich dadurch erreichen, dass gegebenenfalls Anfahr- 
vorgange uber den 2. Gang erfolgen. Da der Mehrverschleili nur bei der geringer verschleiRenden 
Kupplung erzeugt wird, verkurzt sich die Lebensdauer des Gesamtaggregates nicht. 

Eine weitere Variante ist in Figur 233 gezeigt. Sie hat zwei getrennte Verschleifinachstellungen, 
die beidseitig eines Kupplungs deckels angeordnet sind. 

Bei dieser Anordnung sind auch nur drei Gussreibpartner notwendig, weil die mittlere Masse von 
beiden Kupplungen genutzt wird. Diese Masse muss wegen derschlechteren Warmeabfuhr dicker 
ausgefuhrt werden und erfordert gegebenenfalls eine Innenbeluftung. 

Alle diese gezeigten Doppelkupplungskonzepte lessen sich mit den zuvor beschriebenen betatigungs- 
kraftreduzierenden Maflnahmen kombinieren. 

Figur 234 zeigt eine Variante mit einem Doppel-EZA fur druckende und ziehende Betatlgung. 
ahnlich wie Figur 223 bis 226. Eine aufierst kompakte Einheit, die allerdings niedrigste Betati- 
gungskrafte und damit alle denkbaren KraftreduzierungsmaRnahmen erfordert. Nur dann werden 
die zwei aus platzgrunden kleinen Hohlwellenmotoren in der Lage sein. uber ein Federbandge- 
triebe die Kupplung zu betatigen. 

Als weitere Alternative bietet sich ein doppelter Hulsenausrucker an, der weniger Anforderungen an 
die Kupplung stellt, dafur aber zwei aulierhalb angeordnete Aktoren benotigt (Figur 235). 

Neue Getriebekonzepte, deren Hauptzielrichtung Kraftstoffeinsparung ist, setzen stark auf trockene 
Kupplungen, die den besten Wirkungsgrad versprechen. Forderungen nach kostengCinstiger Aktorik 
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und schneller Regelbarkeit erfordern Kupplungen mit moglichst geringen Betatigungskraften. LuKzeigt 
Wege auf. mit denen diese Ziele erreicht werden konnen. 

Ein besonderer Entwicklungsschwerpunkt liegt auf dem Gebiet der trockenen Doppelkupplungen. Es 
wurden verschiedene konstruktive Moglichkeiten vorgestelit. 

Die Entscheidung, welchem Konzept der Vorzug gegeben wird, wird in Zukunft sicher stark von den 
Bauraumverhaltnissen beeinflusst werden. Was fiir ein Projekt ideal erscheint, kann fur die nachste 
Anwendung bereits ungeeignet sein. 

Deshalb entwickelt LuK fur verschiedene Doppelkupplungsprojekte ma&geschneiderte Losungen. 

Mit der Einfuhrung des elektronischen Kupplungsmanagements (EKM), beispielsweise in der Mercedes 
A-Klasse, wurde auch schnell der Wunsch nach der Automatisierung der Schaltung laut. Das LuK ASG 
ist das erste automatisierte Schaltgetriebe mit elektromotorischer Schaltung in Add-on-Bauweise. Erst- 
malig wird das System im Opel Corsa Easytronic® eingesetzt. Dabei waren Opel und Bosch an der 
Entwicklung beteiligt. 

Fiir diese erste Generation wurde die Aktorik an vorhandene Getriebe angepasst. die Schnittstellen 
zurBetatigungseinrichtung wurden einschliefilich der hydrauiischen Strecke ubernommen. Dieses Kon- 
zept kommt dem Wunsch nach Modularitat entgegen, bewahrte Fertigungselnrichtungen konnten ein- 
fach erweitert werden. 

Figur 236 zeigt die beiden Aktormodule. Der Kupplungsaktor bildet mit dem Steuergerat eine Einheit. 
Zum Einsatz kommt ein hydraulischer Zentralausrucker. Das Einlegen der Gange ubernimmt ein Aktor 
mit zwei Motoren. Das Wahlen erfolgt durch Verschieben, das Schalten durch Verdrehen. 

Bei der Neuentwicklung eines Getriebes ist zukunftig eine starkere Integration moglich, da die Auto- 
matisierung von Anfang an berucksichtigt werden kann. 

Die Basisanforderungen fur die Kupplungsaktorik lassen sich zunachst vom Handschaltgetriebe ab- 
leiten. Hier sind es die Vorgange Anfahren. Schalten und Anhalten. 

Das Anfahren - insbesondere auch beim Rangieren - erfordert feinfuhliges Dosieren der Kupplung. Dies 
mussinAbhangigkeitvondenjeweiligenBetriebszustandenerfolgen, unterscheidetsichdochz. B. eine 
Berganfahrt von einer Anfahrt in der Ebene erheblich. 

Bei den Schaltvorgangen muss das Kupplungsmoment zunachst abgebaut werden, um dann nach 
dem Einlegen des neuen Ganges wieder aufgebaut zu werden. Damit eine solche Schaltung komfor- 
tabel wird, muss dies zum einen sehr prazise und exakt erfolgen, zum anderen aber auch mit der ent- 
sprechenden Dynamik, um die Schaltung zugig abzuschliefien. 



90 

Das normale Anhalten schlieBlich stellt im Wesentlichen weniger Anforderungen an die Genauigkeit. 
Bei einerNotbremsung beispielsweise odereinem Haltewunschunmittelbarwahrend einerAnfahrtsind 
jedoch hohe Dynamikanforderungen vom Kuppiungsaktor zu erfullen. 

Die Anforderungen an Genauigkeit, Dynamik und Lebensdauer werden zusatziich durch weitere Funk- 
tionen beeinflusst. Diese Funktionen werden durch die Automatisierung der Kupplung uberhaupt erst 
moglich und erhohen insbesondere den Komfort der Vertreter der XSG Familie: 

• Adaptionsroutinen laufen ab, um den Betriebszustand des Antriebsstrangs exakt zu erfassen 

• Kriechen des Fahrzeugs fur leichtes und komfortables Rangieren 

• Schlupfregelung zur Schwingungsdampfung bei Fahrzeugen ohne ZMS 

Der derzeit erfolgreich eingesetzte Kuppiungsaktor aus Figur 236 ist je nach Kupplungsgrode auf ein 
maximales Motormoment von 300 Nmausgelegt. Derzukunftige Ausbau der XSG Familie wird jedoch 
auch groflere Motoren einschlielien. 

\{ Das bisher begrenzende Element ist im Wesentlichen das Schneckengetriebe. Es wird daher in der 
nachsten Generation durch ein neues Ubersetzungsgetriebe abgelost. Verschleifiraten und Festigkei- 
ten des Getriebes mussen fur die hoheren Ausruckkrafte geeignet sein - insbesondere fur das Parallel- 
Schalt-Getriebe (PSG). 

Das SicherheitskonzeptderXSG Familie verlangtselbsthemm^ndeEigenschaften. Im Folgenden wer- 
den beispielhaft zwel Wirkprinzipien vorgestellt: 

• eine Spindel mit flachigem Kontakt zur Mutter. 

• das in im Zusammenhang mit dem elektrischen Zentralausrucker (EZA) vorgestellte Prinzip des Fe- 
derbands. 

Beide Prinzipien arbeiten ohne hydraulische Strecke. Die Krafte konnen uber Hebel oder konzentrisch 
zur Eingangswelle mit Rampen auf das Ausrucklager ubertragen werden. Dies ergibt die folgenden 
Kombinationen: 





spindel 


Federband 


konzentrisch 


RCA 


EZA 


Hebel 


externer Ausrucker 



Im Folgenden werden RCA und eine Variante eines externen Ausruckers beispielhaft vorgestellt. 

Der mechanische Zentralausrucker (MZA) ersetzt das hydraulische Ausrucksystem. Rampen Oder Ku- 
gelrampen wandein eine Rotationsbewegung um die Eingangswellen des Getriebes in die axiale Aus- 
ruckbewegung um. Figur 237 zeigt die Darstellung eines soichen Ausruckers, wie er beispielsweise in 
vorgestellt wird. 

Die Kombination des MZA mit einem Spindelantrleb und einem Seilzug ergibt einen Kupp- 
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lungsaktorfur die XSG Familie, den Robotized Clutch Actuator (RCA). (Figur 238). Dabei wird die Oreh- 
bewegung des Elektromotors direkt auf eine Spindel ubertragen. Auf dieser Spindel lauft verdrehgesl- 
chert eine Mutter, die mit einem Seilzug verbunden ist. Das Ziehen am MZA erzeugt die Ausruckbe- 
- wegung. 

Mit einem burstenlosen Motor lasst sich ein solches System auch in die engen Bauraume verschie- 
dender der Kupplungsgiocken einsetzen. Figur 239 zeigt ein Beispiel. 

Der RCA erhoht die maximale Ausruckkraft sowie die Dynamik gegenuber dam in Figur 236 gezeigten 
Kupplungsaktor erheblich. Weiteres Potenzial ergibt sich durch Einsatz einer Kompensationsfeder. 

Die Kuppiungsbetatigung mit einem Hebei gibt es schon wesentiich langer ais den hydraulischen Zen- 
tralausrucker. Ein Aktor mit Federbandgetriebe oder einer Spindel ubernimmt fur die XSG Familie die 
Funktion des Kupplungsgeberzylinders. 

Figur 240 zeigt die Darstellung eines externen Federbandausruckers, Mit der Drehung eines bursten- 
losen Motors wird ein Federband auf- bzw. abgespult. Dadurch entsteht die axiale Bewegung analog 
zum in dargestellten elektrischen Zentralausrucker (EZA). 

Eine Hebelmechanik ubertragt diese Bewegung direkt auf das Ausrucksystem. Figur 241 zeigt eine 
Anordnungfur ein PSG-System. Hierwerden mitzwei Hebein zwei Kupplungen betatigt. Die Anordnung 
der beiden Hebel einander gegenuber ermoglicht die gewunschte kurze Bauform. 

Durch die Optimierung der gesamten Obertragungskette vom burstenlosen Motor bis zur SAC konnen 
Momente bis ca. 900 Nm bedient werden. 

Startpunkt fur die Uberlegungen zur Getriebeaktorik ist die in Figur 236 gezeigte Serienlosung. Haupt- 
ziele fur aktuelle Entwicklungen sind Bauraumreduktion. Modularitat und Integration. 

Zur Integration der Aktorik in das Getriebe wird u. a. der Einsatz von Schaltwalzen untersucht. Der An- 
trieb erfolgt mit einem Elektromotor. Damit ist der Aufwand gegenuber der in Figur 236 gezeigten Schalt- 
Wahl-Aktorik reduziert. 

• Der hohe Aufwand durch die Eingriffe in die Getriebekonstruktion ist nur bei einer hundertprozenti- 
gen Automatlsierung gerechtfertigt. 

• Die freie Gangwahl ist beim Einsatz einer Schaltwaize nicht gegeben. die Gangfolgen sind zwangs- 
weise sequenzieil. 

Der zuletzt genannte Punkt kann weitgehend umgangen werden, wenn zwei Schaltwalzen eingesetzt 
werden. Figur 242 zeigt beispielhaft eine Losung mit einem externen Antrieb der Schaltwalzen. Die 
Ubersetzung wird mit jeweils zwei Stirnradstufen erreicht. 

Eine Integration der Motoren in das Innere der Schaltwalzen reduziert den benotigten Bauraum (siehe 
Figur 243). Die kleinere Bauform der burstenlosen Motoren kommt dem entgegen. Die Ubersetzung 
wird durch innen liegende Planetenstufen erreicht. Die gesamte Schaltwalzeneinheit mit den innen lie- 



genden Motoren kann vor dem Einbau getestet werden. Sie wird direkt in das Getriebe zwischen die 
Gehausewande montiert. 

Mit dieser Doppelschaltwaize sind aber genauso zwei Motoren notwendig wie mit der normaien Schalt- 
Wahl-Al<torik, wobei beide Motoren die Schaltkrafte aufbringen mussen. Deshalb erscheint der Einsatz 
einer aufwandigen Doppelschaltwaize bei einem PSG eher sinnvoll als im ASG. Die zwei Ganggruppen 
des PSG-Getriebes konnen mitje einer der beiden Schaltwalzen unabhangig voneinander betatigt wer- 
den. 

Dies ist aber auch mit dem im Folgenden vorgestellten. neu entwickelten Konzept moglich, mit zusatz- 
lichen Vorteilen. 

Die Forderung nach Modularitat wird von den bisher bekannten Konzepten nur unzureichend erfullt. 
Die Vision ist, sowohleinen Handschalter als auch die Vertreter der XSG Familie mitein und demselben 
Konzept zu betatigen. 

Durch Analyse und Abstraktion der unterschiedlichen Bewegungen wahrend des Schaltvorganges be- 
kannter Getriebebetatigungen ergeben sich ganz neue Losungsansatze. 

Bei einem Handschalter Oder einem ASG mit Schalt-Wahl-Aktorik laufen drei Aktionen in einer festen 
Reihenfotge ab. 

• Gang auslegen 

• Wahlen 

• Gang einlegen 

In der Abfolge Auslegen - Wahlen - Einlegen ist es zwingend. dass das Auslegen vor dem Einlegen 
erfolgen muss. Die Wahlbewegung hingegen konnte beispielsweise auch vor der Auslegebewegung 
erfolgen. 

Um dies zu ermoglichen. bedient man sich eines Tricks. Er besteht darin. dass zusatzliche Geometrien 
eingefuhrt werden. Diese befinden sich zum einen an der zentralen Schaltwelle. zum anderen am 
Schaltmaul. In Kapitel Geometrien und Modularitat werden Details gezeigt. 

Diese zusatzlichen Geometrien ubernehmen die Funktion des Auslegens. Der nach wie vor vorhandene 
Schaltfinger ist nur noch fur das Einlegen der Gange zustandig. 

Die Auslegegeometrien wirken in Gassen. in denen der Schaltfinger nicht aktiv ist. Die teste Zuordnung 
zwischen Schaltfinger und Auslegegeometrie stellt dabei gleichzeitig eine aktive Gangsperre dar. Aus 
diesem Grund hat die konstruktive Umsetzung dieses Ansatzes den Namen Active interlock. 

Der Clou ist, dass bei Active interlock der Schaltfinger auch bei eingelegtem Gang in die Mittelposition 
zuruckbewegt werden kann. ohne den Gang auszulegen. Eine Wahlbewegung wird moglich. bevorder 
Gang ausgelegt wird. 
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In alien Gassen, in denen der Schaltfinger nicht positioniert ist, wirkt eine Auslegegeometrie. Sie legt 
den alten Gang aus, unmittelbar bevor ein neuer Gang vom Schaltfinger eingelegt wird. 

Figur 244 zeigt eine Kaskade fur eine Schaltung mit Gassenwechsel. In der Ausgangsposition ist zuvor 
der 2. Gang vom Schaltfinger eingelegt worden. Fur einen Gangwechsel wird der Schaltfinger in die 
Mittelstellung zuruckbewegt, ohne dass die Schaltschiene fur den 1. und 2. Gang bewegt wird. Aus 
dieser Position heraus wird in die Gasse 3/4 gewahlt. Dabei bleibt der 2. Gang nach wie vor eingelegt. 
Durch die nun folgende Drehung der zentralen Schaltwelie wird zunachst uber die Auslegegeometrie 
der 2. Gang ausgelegt. Im weiteren Verlauf der Drehung legt der Schaltfinger den 3. Gang ein. 

Eine 4 2 Ruckschaltung hat einen analogen Ablauf, wobei In diesem Fall die Schaltrichtung fur beide 
Gange die gleiche ist. Figur 245 zeigt den Ablauf. Der 4. Gang ist vom Schaltfinger eingelegt. 

Die zentrale Schaltwelie dreht sich in die Mittelstellung zuruck. Die anschlieliende Wahlbewegung in 
die Gasse 1/2 kann beispielsweise wahrend des Offnens der Kupplung geschehen. Die folgende Dre- 
hung der Schaltwelie wird uber die Auslegegeometrie zuerst den 4.Gang auslegen und in der gleichen 
Bewegung dann den 2. Gang einlegen. 

Der Ablauf bei doppeltem Gassenwechsel ist prinzipiell gleich. Solche Gassenwechsel sind bei den 
automatisierten Schaltgetrieben derXSG Familie haufigerals bei einem Handschaltgetriebe. Auf Grund 
der verbrauchsoptimierten Schaltkennlinien wird in einem moglichst hohen Gang gefahren. Mit dieser 
Charakteristik sind haufig Mehrfachruckschaltungen gefor-dert, die der Fahrer durch spontanes Beta- 
tigen des Gaspedals anfordert. Hier haben Systeme mit einer Schaltwalze deutliche Nachteile. 

Als Beispiele zeigt Figur 246 Zugkraftverlaufe von Ruckschaltungen mit den unterschiedlichen Syste- 
men. 

Zum Vergleich ist der Momentenverlauf einer 5 -> 2 Schaltung eines ASG mit konventioneller Schalt- 
Wahl-Aktorik gezeigt. Deutlich langer fallt die Zugkraftunterbrechung bei dem System mit Einfach- 
Schaltwalze aus. In diesem Fall handelt es sich um eine 5 -> 3 Schaltung. 

Beim Active Interlock ist die Schaltung gegenuber dem konventionellen System durch den Wegfall der 
Wahlzeit merklich verkurzt. Die Reduktion der Zeit der Zugkraftunterbrechung wird ohne Erhohung der 
Synch ronkrafte erreicht. 

Active Interlock ist die einfachste Losung fur die Betatigung eines PSG. Auf Grund der aktiven Verrie- 
gelung und der Moglichkeit, bei eingelegtem Gang zu wahlen, konnen beide Teiigetriebe eines PSG 
mit einer Active Interlock-Aktorik bedient werden. Dabei sind Auslegegeometrien und Schaltfinger so 
zueinander angeordnet, dass sie jeweils fur ein Teiigetriebe wirken. 

Die in Figur 247 gezeigte zentrale Schaltwelie hat in der Mitte einen Schaltfinger und zwei Auslege- 
geometrien, die in einem Abstand entsprechend einer Gassenbreite angebracht sind. Die Schaltschie- 
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nen gleicher Farbe bilden eine Ganggruppe, gerade und ungerade. In jeder Position des Schaltfingers 
wirkt eine Auslegegeonnetrie auf die andere Schaltschiene der gleichen Gmppe. 

Damit ist sichergestellt, dass innerhaib jeder Gruppe immer nurein Gang geschattet ist. Zeitglelch kon- 
nen jedoch je ein Gang der beiden Gruppen (ein gerader und ein ungerader Gang) geschaltet sein. 
Wird ein Gang einer Gruppe ein- Oder ausgeiegt, bleibt in der anderen Gruppe ailes unverandert. 

Die Anordnung in Figur 247 zeigt die einfachste Anordnung. Sind zwischen den Schaitschienen 
groBere Abstande, wird ein zweiter Schaltfinger erganzt (wie in alien Varianten in Figur 252). 

Figur 248 zeigt einen Active Interlock-Aktor fur Anwendungen bei Fahrzeugen mit Heckantrieb. Das 
Modul wird seitlich angeflanscht. 

Die zentrale Schaltwelle besitzt fur diesen Anwendungsfall einen Schaltfinger und zwei Auslegegeo- 
metrien. Diese sind auf der Schaltwelle bewegiich angeordnet und werden beim Wahlen auf der recht- 
eckigen Schaltwelle verschoben. Damit baut diese Aktorik sehr kompakt. 

Ein burstenloser Motor dreht uber eine doppelte Planetenradstufe und ein Zahnsegment die Schalt- 
welle. Ein zweiter treibt eine Splndel an, die Schaltfinger und Auslegegeometrie verschiebt. 

Mit Active Interlock wurde gezeigt, dass man fur den Anwendungsfall PSG zwei Teilgetriebe unabhangig 
voneinander schalten kann. Daraus resultiert die Frage, ob noch weitere Betatigungsaufgaben mit dem 
Aktor erfiiHt werden konnen. I n der Tat ist es denkbar, die fur ein'PSG-System oft geforderte Parksperre 

auch mit dem Active Interlock-Getriebeaktor zu betatigen. 

Dazu wird zwischen die beiden oberen und die beiden unteren Schaitschienen aus Figur 247 eine wei- 
tere erganzt. Diese betatigt eine Parksperre, ein Beispiel findet sich in. 

Mit Active Interlock steht ein System zur Verfugung. das sowohl fur ASG- als auch fur PSG-Systeme 
eingesetzt werden kann. Der Unterschied besteht lediglich in Grolie, Anzahl und Anordnung von Schalt- 
fingern bzw. Auslegegeometrien. Die neuartigen Schaltmauler sind fur ASG und PSG gleich. 

Die Grundformen sind in Figur 249 gezeigt. Der eine Schaltfinger ist fur das Einlegen der Gange 
verantwortlich. Die andere Geometrie ubernimmt das Auslegen der Gange. Je nach Betatigungs- 
richtung wirken unterschiedliche Abschnitte. um die Schaitschienen in die 

Neutralposition zu bewegen. Die Kreisflachen schlielilich bilden den Sperrzylinder. Dieser hat die- 
selbe Funktion wie bei den bekannten Losungen fur Handschaltgetriebe. 

Ein Ausfuhrungsbeispiel eines Active Interlock-Getriebeaktors zeigt Figur 250. 

Die Schnittstelten fur die Montage sind beim Handschalter und automatisierten Getriebe identisch. Das 
Gegenlager fur die zentrale Schaltwelle wird ggf . vom Getriebeaktor mit venA^endet. Mit den in gezeigten 
burstenlosen Motoren ergeben sich sehr kompakte Aktoren. Der Getriebeaktor hat in der Regel keinen 
grof^eren Bauraumbedarf als das Handschaltmodul (siehe auch Figur 252). 



Durch Einsatz der Inkrementatwegmessung - sowohl fur die elektronische Kommutierung der Motoren 
als auch fur die Positlonsbestlmmung der Getriebeaktorik - sind zusatzllche Sensoren oder Eingriffe 
ins Getriebe uberflussig. 

Im Fall eines manuell betatigten Getriebes wird die neue Schaltmaulgeomethe aus FIgur 249 mit etnem 
breiten Schaltfinger kombiniert, wie in Figur 251 gezeigt. 

Damit ist auch die Handschaltvariante ein Teil des modularen Systems. Die einzelnen Varianten sind 
in Figur 252 nebeneinander dargestellt: 

• links eine Variante fur das Handschaltgetriebe, 

• in der Mitte die ASG-Variante. 

• rechts die Ausfuhrung fur ein PSG. 

Die beiden linken Varianten in Figur 252 konnen im gleichen Getriebe eingesetzt werden. Durch die 
Verwendung gleicher Schnittstellen fur Handschaltgetriebe und die Mitglieder der XSG Familie bieten 
die Konzepte hochste Flexibilitat bei der Planung der Fertigungseinrichtungen. 

Mit RCA. dem externen Hebelausrucker und dem EZA stehen maligeschneiderte Kupplungsbetati- 
gungen fur verschiedene Getriebe zur Verfugung. Diese Aktoren konnen Kupplungen mit hohen Mo- 
menten bei geringem Bauraumbedarf und hoher Dynamik bedienen. Ein wesentlicher Baustein Ist - 
wie auch beim Getriebeaktor - der Einsatz burstenloser Motoren. 

Active Interlock ist eine kompakte und .universelle Getriebebetatigung fur die XSG Familie. Ein erster 
ASG-Prototyp beweist die Vorteiie des Funktionsprinzips eindrucksvolL Dies zeigt sich in dem positiven 
Feedback von zahlreichen Testfahrten. Active Interlock fliefit derzeit in erste Serienprojekte ein. 

Erst durch den Einsatz von Elektronik und Software wird die Mechanik zum „mechatronischen System". 
Dieses in den letzten Jahren viel genutzte Schlagwort bedeutet eigentlich nur, dass an die Stetle einer 
separaten Betrachtung von Mechanik, Elektronik und Software ein integriertes Konzept tritt, das uber 
alle Komponentengrenzen hinweg optimiert wird. So ermoglichen es erst intelligente Strategien, be- 
stimmte Sensoren einzusparen, wie z. B. den Getriebeeingangsdrehzahlsensor und den Ausruckwegs- 
ensor in der Kupplungsglocke. Die Software macht die Fertigungstoleranzen der Handschaltgetriebe 
beherrschbar. Intelligente Algorithmen lernen am Bandende diese Toleranzen^ um sie dann im darauf- 
folgenden Regelbetrieb zu berucksichtigen. Schlielllich konnen auch nur bei Betrachtung des Gesamt- 
systems bestimmte Anforderungen der Software an die Mechanik umgesetzt werden. Ein Beispiel ist 
das Anpassen der Kupplung an die Anforderung der Steuerung. 

Stirnradgetriebe (XSG) sind dadurch gekennzeichnet. dass sie ein Basisgetriebe, eine Kupplung, einen 
Kupplungsaktor, einen Getriebeaktor und eine Elektronik umfassen. Jede einzelne dieser Komponen- 
ten erfullt eine spezifische Aufgabe und ist fur diese optimiert. 



Erst in ihrem Zusammenspiel, das die Software ermoglicht und koordiniert, werden die Einzelkompo- 
nenten zu einem System, siehe Figur 253. 

Durch die Entwicklung von Strategien und ihre Ums.et2ung in Software kann man statt einzelner Kom- 
ponenten eine komplette Triebstrangautomatisierung anbieten. So muss sich der Kunde nicht um die 
Koordination und Integration von Teilkomponenten kummern, sondern kann sich auf das Anpassen 
des Systems an das Fahrzeug konzentrieren. 

Auch diesem Schritt des Ubergangs vom Komponenten- zum System I ieferanten. der in der Automo- 
bilindustrie unverandert stark anhalt, tragt LuK durch die hausinterne Softwareentwicklung Rechnung. 

Wie oben beschrieben soli die Software alle Teilkomponenten zu einem XSG-Gesamtsystem zusam- 
menfuhren. Dieses befindet sich wiederum im Gesamtzusammenhang des Fahrzeugs bzw. dessen 
Triebstrangs. Daraus folgt selbstverstandlich, dass derjenige, der Software schreibt, alle Teilkompo- 
nenten, deren Zusammenspiel. aber auch das ubergeordnete System „Triebstrang" im Detail verstan- 
den haben muss. Letztendlich bestlmmt das Mad an Systemverstandnis die Qualitat der Strategien 
und der Software. 

Mit Software wird seit langem, insbesondere aber seit der Verbreitung von Windows-Rechnern, eine 
gewisse Unzuverlassigkeit assoziiert. Genau dies ist es aber, was bei Software im Automobil-Bereich 
nicht akzeptabel ist. So ist der zweite wichtige Grundsatz der Softwareentwicklung die Robustheit. Letzt- 
endlich muss die Software in alien Fahrzeugen und mit alien Komponenten uber die gesamte Lebens- 
dauer und in jeder Situation funktionieren. 

Das bedeutet zunachst, dass die Software selbst keinen Fehler enthalten darf , der zu einer Fehlfunktion 
des Systems fuhrt. 

Des weiteren mussen die Strategien so gestaltet sein. dass sie sowohl uber alle Toleranzen hinweg 
als auch Ciber alle anderen Schwankungen - etwa Reibungs- Oder Leistungsanderungen der Motoren 
- einwandfrei funktionieren. Auch Veranderungen wahrend der Lebensdauer sind zu berucksichtigen. 

SchlieBlich muss die Software in jeder unerwarteten Situation richtig funktionieren, was ebenfalls sorg- 
faltige Uberlegung verlangt. 

Wie in jeder technischen Anwendung erfordert aber die hohe Robustheit in einzelnen Fallen Kompro- 
misse hinsichtlich der optimalen Funktion. Entscheidend ist dabei, dass der Fahrer sie nicht als storend 
empfindet. 

Als Beispiel sei hier das Anfahren genannt, das idealen/veise immer mit der gleichen Motordrehzahl 
erfolgen soil: Eine Strategie, die normalenA/eise die Anfahrdrehzahl prazise einstellt. aber beim Zusam- 
mentreffen ungunstiger Bedingungen eine Abweichung von 500 Umdrehungen Oder soger ein Schwin- 
gen der Motordrehzahl erlaubt, ware nicht akzeptabel. Deswegen wird eine robuste Strategie gewahlt, 
die diese Fehler nicht zulasst. Sie darf dafur dann auch, etwa zwischen verschiedenen Fahrzeugen 
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bzw. in verschiedenen Situationen. eine Abweichung von z. B. 100 Umdrehungen von dem Idealwert 
haben, die der Fahrer in der Regel aber nicht bemerkt. Hier muss, wie uberall in den Ingenieur- 
wissenschaften, ein Kompromiss zwischen Genauigkeit und Robustheit gefunden werden, der 
im Zweifelsfall zugunsten der Robustheit ausfallt. 

Gerade bei der Automatisierung des Triebstrangs spielt Sicherheit eine ubergeordnete Rolle. Sicherheit 
bezieht sich dabei zum einen auf die eigentliche Softwarequalitat. zum anderen aber auch auf die Funk- 
tion. Hier durfen keine Kompromisse gemacht werden. Deshalb wird jede Funktion sorgfaltig auf ihre 
siclierheitsrelevanten Aspekte gepruft. Die Schlupf regelung ist ein typischer Fall, in dem erst der Einsatz 
von Software es ermoglicht. eine Idee zu realisieren. 

Die Grundidee der Schlupfregelung ist, den Triebstrang gegen die Schwingungsanregungen des Mo- 
tors durch eine leicht schlupf ende Kupplung zu isolieren. Neben verschiedenen mechanischen Pro- 
blemen haben in der Vergangenheit vor alien Dingen unzureichende Moglichkeiten, die Kupplung an- 
zusteuern, einen Einsatz der Schlupfregelung verhindert. 

Die Steuerung hat zunachst die Aufgabe. einen optimalen Sollschlupf zu bestimmen. Dieser stellt einen 
Kompromiss aus notwendiger Schwingungsisoiation und zulassiger Verschleifi- bzw. Verbrauchser- 
hohung dar. Gerade hier mussen umfangreiche. insbesondere fahrzeugspezifische Untersuchungen 
und Simulationen durchgefuhrt werden. 

Der zweite entscheidende Punkt ist, den berechneten Sollschlupf moglichst exakt einzustellen. Hierbei 
ist eine hohe Steuer- und Regelgute notwendig. da Abweichungen nach unten zum Haften und damit 
zu akustischen Problemen (Anbrummen) fuhren konnen, Abweichungen nach oben aber aus GrCinden 
des Verschleifies und des Verbrauchs vermieden werden sollten. 

Ein Regler nimmt definitionsgemafi immer die Abweichung zwischen Soil- und Istgrofie, um aus diesem 
„Fehler" eine Stellgrolie zu generieren (Figur 254a). Diese Stellgro&e wiederum wirkt auf das zu re- 
gelnde System und soli den Fehler minimieren bzw. auf Null reduzieren. 

Eine Steuerung dagegen nutzt iediglich den Sollwert als Eingang und generiert so - unter Kenntnis 
des zu regelnden Systems - eine StellgrolJe. die im Idealfall den Sollwert fehlerfrei einstellt 
(Figur 254b). Zunachst wird hier ein moglicher Fehler zwischen Soil- und Istgrolie nicht korrigiert. 
Um dennoch eine gute Qualitat zu erreichen. wird das Verhalten des zu regelnden Systems be- 
obachtet, in dem vorliegenden Fall das Gesamtfahrzeug mit Motor, Kupplung und Triebstrang. 
Mit dieser Information wird dann das Modell der Strekke, das die Steuerung intern benutzt, an- 
gepasst, um so mittel- und langfristige Anderungen der Strecke ausgleichen zu konnen. 

Beide Verfahren haben einige Vor- und Nachteile, weswegen sie in der Praxis In der Regel auch parallel 
eingesetzt werden. Durch einen kleinen Regelanteil soil insbesondere erreicht werden, dass 

• der Regler unter keinen Toleranzlagen Oder Umweltsituationen instabil wird, 



• sich Schwingungen Oder Uberschwingen des Reglers nicht fuhlbar auflem und 

• der Geschwindigkeitsvorteil der Steuerung ausgenutzt wird.. 

Gleichzeitig muss naturiich darauf geachtet werden, dass moglichst viel Systemwissen eingesetzt wird, 
so dass bereits die Steuerung nur einen kleinen Fehler zulasst. 

Im konkreten Fall der Schlupfregelung besteht das zu regelnde System im Wesentlichen aus Kupplung. 
Motor und Triebstrang. Der Fahrerwunsch wirkt als Stellgrolie auf den Motor. Die Schlupfsteuerung 
beaufschlagt die Kupplung. 

Um eine ausreichend gute Vorsteuerung darzustellen, erhalt die Schlupfsteuerung neben dem Fah- 
renvunsch verschiedene weitere Informationen. insbesondere uber den Motorzustand. Sie werden in 
einem Modetl des zu regelnden Systems genutzt, um die notwendigen Steuergrdf]^en korrekt berechnen 
zu konnen. 

Umfangreiche Untersuchungen bei LuK haben gezelgt, dass bereits im Teilschlupf, wie er in Figur 255 
dargestellt ist, eine ausreichende Schwingungsisolierung erreicht wird. Der Teilschlupf ist dadurch ge- 
kennzeichnet, dass sich auf Grund der Drehungleichformigkeit des Verbrennungsmotors Haft- und 
Gleitphasen in der Zundfrequenz abwechseln. 

Aus Verschleif^- und Verbrauchsgrunden wird bei der Schlupfregelung ein moglichst niedriger Soil- 
schlupf angestrebt Seine untere Grenze ist durch die notwendjge Schwingungsisolierung und die Re- 
gelgute vorgegeben. Dabei soil ein Ubergang ins Dauerhaften in jedem Fall vermieden werden. Gerade 
das wurde in der Vergangenheit als aui^erst schwierig angesehen und niedrige Schlupfdrehzahlen des- 
halb weitgehend vermieden. 

Zunachst wird der Momentenverlauf im Teilschlupf naher analysiert (vgl. Figur 255). Die Simulation 
zeigt, dass in den Momentenspitzen, also bei grower Vorwartsbeschleunlgung des Verbrennungsmo- 
tors, die Kupplung ins Rutschen gerat. Wahrend des Rutschens ist somit das ubertragene Moment auf 
das maximal ubertragbare Moment der Kupplung beschrankt. Sobald die Drehunformigkeit des Motors 
wieder zu einem Haften der Kupplung fuhrt. sinkt das in den Triebstrang ubertragene Moment vom 
ubertragbaren Moment der Kupplung auf das innere Moment. Dieser physikalisch leicht nachvollzieh- 
bare Vorgang hat den Effekt, dass das mittlere ubertragene 

Moment unter dem ubertragbaren Moment der Kupplung liegt. 

Das im Teilschlupf ubertragene mittlere Kupplungsmoment ist durch das Verhaltnis von Schlupf- zu 
Haftdauer und die Momentenungleichfdrmigkeitdes Motors bestimmt. Damitergibtsich das in Figur 256 
dargestellte physikalische Verhalten: Von Schlupfdrehzahl Null bis zum Ubergang in den Vollschlupf 
(die Motorungleichformigkeiten fuhren nicht mehr zu einem temporaren Haften der Kupplung) steigt 
das mittlere ubertragene Moment der Kupplung stetig an. um beim Obergang zum Vollschlupf das tat- 
sachliche ubertragbare Moment im herkommlichen Sinne zu erreichen. 



Wird dieses Moment als Reibwert interpretiert. kann von einem positiven ^Reibwertgradienten" im Teil- 
schtupf ausgegangen werden. wobei der Gradient hin zu kieinen Schlupfdrehzahlen zunimmt. Ein im 
eigentlichen SInne eventuell negativer Reibwertgradient wird durch den beschriebenen Effekt sogar 
kompensiert. 

Diese wichtige Erkenntnis des positiven »Reibwertgradienten" im Teiischiupf hatfurdie Schlupfregelung 
einen erheblichen Vorteil. (m Gegensatz zu dem bei Kupplungsbelagen gefurchteten negativen Reib- 
wertgradient fuhrt ein positiver Reibwertgradienten nicht zum Rupfen. sondern stabilisiert vielmehr die 
einmal eingestellte Schlupfdrehzahl selbststandig: Sobald der Schlupf steigt, etwa durch ein geringfiigig 
hoheres Motormoment. erhoht sich auch das von der Kupplung ubertragene Moment, wodurch sich 
der Schlupf wiederum verringert. 

Dieser selbst stabiiisierende Effekt kann au&erdem dazu genutzt werden, im Teiischiupf einen scharfer 
eingestellten Regler einzusetzen, ohne dass dieser instabil wird. So ist es moglich, eine be- 
sonders hohe Reglergenauigkeit und eine schnelle Reaktion auf Storungen, etwa Momentenan- 
derungen, sicherzustellen. 

Auf Grund des zunehmend positiven ^Reibwertgradienten" lasst sich die Regelgute soweit optimieren, 
dass Dauerhaftung weiterhin sicher vermieden werden kann. 

Erst die sorgfaltige Analyse des Verhaltens im Teiischiupf und das konsequente Nutzen dieser Er- 
kenntnisse aus dem Gesamtsystemverhalten Motor-Kupplung-Triebstrang eriaubten es. eine Schlupf- 
regelung mit hoher Gute und niedrigen Schlupfdrehzahlen darzusteilen. 

Die Kombination aus Steuerung und Regelung im Teiischiupf fuhrt zu einer stabilen Strategie, die gleich- 
zeitig sehr gute Ergebnisse liefert. 

In Figur 257 ist eine Beispielmessung dargestellt. Die obere Figur zeigt den Verlauf von Motor- und 
Getriebeeingangsdrehzahl. Hier ist sehr gut zu erkennen, wie bei einem Back-Out. im Schubbetrieb, 
bei einem Tip-In und beim anschliefienden Zugbetrieb die Schlupfdrehzahl eingestellt wird. Die Dreh- 
zahlabweichungen bei groften Lastwechsein verhindern Triebstrangschwingungen, ohne aber vom 
Fahrer akustisch wahrgenommen zu werden. So kann der Komfort bei Lastwechsein erhoht werden. 
ohne dabei die Agilitat des Fahrzeugs zu beeintrachtigen. 

Neben der guten Regelgute wird deutlich, wie der Sollschlupf entsprechend dem Schlupfkennfeid bei 
hoheren Drehzahlen reduziert wird. Sobald die festgelegte Motordrehzahl erreicht ist, wird bei volliger 
Schlupffreiheit das Kupplungsmoment auf eine Uberanpressung erhoht. 

Der untere Teil der Figur zeigt, wie sich das Kupplungssollmoment aus einem steuerungsabhangigen 
Teil und einem Regelungsanteil zusammensetzt. Entsprechend der gewahlten Struktur uberwiegt der 
Steuerungsanteil sehr deutlich. Daruber hinaus ist ab dem Zeitpunkt funf Sekunden zu erkennen, wie 
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der Regelungsanteil kontinuierlich zugunsten des Steuerungsanteils kleiner wird. Hier sorgt die Adap- 
tion dafur, dass die Genauigkeit der Steuerung steigt und so der Regelungsanteil weiter sinkt. 

Die hier beschriebene Schlupfsteuerung wurde bereits in einem Fahrzeug eingesetzt. Es zeigte sich, 
dass eine dem ZMS vergleichbare Schwingungsisotation erreicht wird. Gieichzeitig arbeitete die Steue- 
rung stabil und zuverlassig uber den Dauerlauf . Der Mehrverschleifl des Kuppiungsbelages belauft sich 
auf lediglich 0,2 bis 0.4 mm pro 100 000 km. Der Verbrauch bieibt im Wesentlichen unverandert. was 
auch Simulationen von Fahrzyklen zeigen. Dies lasst sich dadurch erklaren. dass durch den Wegfall 
des ZMS die Massentragheit des Motors reduziert werden konnte. Die so erreichte Verringerung der 
Beschleunigungsverlustegleicht den durch Schlupf bedingten, minimalen Mehrverbrauch aus. Fur kon- 
krete Fahrzeugprojekte mussen die Ergebnisse naturlich, je nach gewunschtem und notwendigem 
Fahr- und Sollschlupfprofii, verifiziert werden. 

NaturgemaB kann die Kuppiung als Anfahrelement durch Missbrauch vom Fahrer uberlastet werden. 
Die von der Software geforderte Robustheit bedeutet, dass sie in dieser Situation das System besser 
als bei einem Handschalter schutzt. 

Ein wichtiges Beispiel ist das Fahren bzw. Anfahren am Berg. Bei einem typischen Anfahren 
am Berg mit einer automatisierten Kupplungsbetatigung erhoht sich zunachst die Motordreh- 
zahl leicht, die Kuppiung schlelft. Erst wenn eine der Anfahrdrehzahl angepasste Fahrge- 
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schwindigkeit erreicht wird, schlielit die Kuppiung vollstandig. Es kann aber vorkommen, dass 
das Fahrzeug mit schlupfender Kuppiung einen Berg hinauffahrt, wenn der Fahrer den Wagen 
mit leicht erhohter Motordrehzahl. aber nur geringer Geschwindigkeit bewegt. 

Um diesen Dauerschlupf zu vermeiden. Imitiert die Kupplungssteuerung die „Strategie*' eines normaien 
Fahrers. 

Sobald das Fahrzeug fahrt, schlielit die Kuppiung langsam vollstandig. Das bedeutet, dass das Fahr- 
zeug mit niedriger Drehzahl den Berg hochfahrt, ohne die Kuppiung zu belasten. Diese Strategic ist in 
Figur 258 dargestellt. 

Ein anderer, besonders kritischer Fall liegt vor, wenn das Fahrzeug durch Modulation des Gaspedals 
am Berg gehalten wird, wie es z. B. bei einer Staufahrt am Berg auftritt. So wird sich ein Fahrer mit 
einer fuf^betatigten Kuppiung in der Regel nicht verhalten, well die Modulation uber Gas- und Kupp- 
lungspedal relativ schwierig ist. Dagegen erieichtert eine automatisierte Kuppiung das Halten am Berg. 

Eine Strategie. diesen Missbrauch der Kuppiung zu verhindern, ist in Figur 259 dargestellt. Nach einer 
bestimmten Zeit, etwa vier Sekunden, wird die Kuppiung langsam rampenformig geschiossen. Da der 
Fahrer das Gaspedal betatigt, also explizit einen Anfahrwunsch hat, und das Kupplungsmoment sehr 
langsam aufgebaut wird, kommt die Fahrzeugreaktion fur den Fahrer nicht uberraschend. Er kann an- 
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gemessen reagieren. Entweder kann er die Anfahrt fortsetzen Oder durch Bremsen das Fahrzeug am 
Berg halten. Gleichzeitig erfahrt und Jernf er die naturlichen Grenzen des Systems. 

Diese beiden Belspiele zeigen. wie durch geeignete. relativ einfache Softwaremafinahmen die Robust- 
heit des Gesamtsystems gegen Missbrauch wesentlich erhoht werden kann. 

Als Beispiel fur die Sicherheitsuberlegungen, die ein Shift-by-wire-System. wie ein ASG- oder ein an- 
deres XSG-System, erforderlich machen, kann die imfolgenden beschriebene Prozessoruberwachung 
dienen. 

Der Mikroprozessor ist ats zentraies Bauteil an alien Vorgangen in einem XSG beteiligt, sei es Gang- 
auswahl, Motoreingriff oder Kupplungssteuerung. Aus diesem Grund kommt seiner Uberwachung eine 
besondere Bedeutung zu, da bereits ein Einzelfehler zu gefahrlichen Situationen fuhren kann. Urn diese 
Situationen zu erkennen und zu entscharfen. wurde ein mehrstufiges Uberwachungskonzept, das so- 
genannte „lntelligent Safety Monitoring" (ISM), entwickelt. 

Das ISM betrachtet vornehmlich eine Reihe von besonders kritischen Situationen, die sogenannten 
„Top-Events". Deren Auftreten auf Grund eines Prozessorfehlers muss es sicher verhindern. 

Die erste Frage. die sich bei der Entwicklung eines Uberwachungskonzeptes stellt, ist die nach einem 
sicheren Zustand, in den das System uberfuhrt werden soil. Wird, wie es hier notwendig ist, von einem 
Prozessorfehler ausgegangen, gibt es bei einem Ausfall nur sehr beschrankte Reaktionsmoglichkeiten. 
Da unter Umstanden die „lntelligenz" des Systems ausgefallen ist, ist es sehr schwer oder gar unmog- 
lich, auf verschiedene Fehlersituationen mit unterschiedlichen, vielleicht soger komplexen Strategien 
zu reagieren. Die Uberlegungen zu einem sicheren Zustand der Kupplung. die als wichtigstes Lei- 
stungsubertragungsglied im Triebstrang betrachtet werden muss, sind in Figur 260 dargestellt. 

Als mogliche Reaktion auf einen Fehler kann ein Kupplungsaktor grundsatzlich schiieBen, 

offnen oder in der augenblicklichen Position stehen bleiben. Andere Strategien. etwa verschiedene 
zeitliche Ablaufe von Offnen und SchlieRen, vielleicht sogar als Reaktion auf externe Signale, sind bei 
einem Prozessorausfall kaum darstellbar. 

Fur die moglichen Ausgangssituationen, a\soKuppiung geschiossen, Kupplung in einer Zwischen- 
stellung oder Kupplung geoffnet, muss betrachtet werden. welche der drei oben genannten Reak- 
tionen sicher ist. 

Ist die Kupplung geschlossen. etwa als Wegroilsicherung (Top-Event: Fahrzeug steht am Berg bei ste- 
hendem Motor und eingelegtem Gang), ist das Schliefien bzw. das geschlossen Bleiben die sichere 
Malinahme. Dagegen kann das Offnen der Kupplung zu einer fur den Fahrer unerwarteten Reaktion, 
also dem plotzlichen Losrollen des Fahrzeugs. fuhren. 
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1st die Kupplung dagegen geoffnet, ist Offnen bzw. offen stehen bleiben die sichere Option. Ein fur den 
Fahrer unerwartetes Schliefien, etwa beim Warten an einem Zebrastreifen oder an einer Ampel (Top- 
Event), kann dagegen fatale.Folgen haben. 

Befmdet sich die Kupplung in einer Zwischenstellung, kann, je nach konkreter Situation, das weitere 
Offnen oder SchlieBen entweder sicher sein oder aber zu sehr kritischen Situationen fuhren. Hier er- 
scheint das Halten der aktuellen Kupplungsaktorposition als sicherste Reaktion, da so der Fahrer nicht 
mit einer unerwarteten Fahrzeugaktion konfrontiert wird. 

Es wird deutlich, dass das Stehenbleiben des Kupplungsaktors in alien Situationen die siclierste Option 
darstellt. Hier zeigt sich auch der Vorteil dervon LuKfavorisierten elektromotorischen Kupplungsaktorik, 
namlich. dass beim Abschalten bzw. Stromlosschalten der Aktorik die Position unverandert bleibt und 
die Kupplung nicht, wie bei einem hydraulischen System, schliefit oder offnet. 

Um die Anforderungen an ein Shift-by-wire-System zu erfullen, wurde eine Uberwachungsstruktur mit 
mehreren Ebenen entwickelt. Sie beruht im Wesentlichen darauf, dass sich verschiedene Softwaree- 
benen sowie der eingesetzte Hauptprozessor und ein Uberwachungsprozessor gegenseitig kontrol- 
lieren. Anhand der Darstellung in Figur 261 lasst sich das System sehr gut eriautern. 

DergroBteTeil der Uberwachung lauftin den verschiedenen Softwareebenen im Hauptprozessor. Dem- 
entsprechend sind hier neben der eigentlichen Funktionalitat fur die ASG-Steuerung (Funktionsebene) 
verschiedene Uberwachungsebenen implementiert. Als Hardware wird der Hauptprozessor (im heuti- 
gen ASG ein Infineon 80C167) und ein Uberwachungsrechner (im heutigen ASG-System ein Motorola 
68HC05) eingesetzt. Jeder dieser beiden Rechner kann bei Bedarf unabhangig vom anderen die End- 
stufen des XSG-Systems abschalten. Aufierdem haben sie die Moglichkeit, am. Steuergerat einen Re- 
set auszulosen, um nach einem moglicherweise auftretenden Prozessorfehler das System neu zu In- 
itialisieren und eine Weiterfahrt zu ermoglichen. 

Die Ebene 1 (Funktionsebene) beinhaltet die komplette Funktionalitat im Normal- und Notbetrieb, also 
etwa die Kupplungssteuerung, die Gangauswahl oder den Motoreingriff. 

Die Ebene 2 (Funktionsuben/vachung) tiberwacht die Ebene 1 . Dazu werden die Eingangssignale der 
Ebene 1 sowie die in ihr generierten Ausgangssignale eingelesen und auf Plausibilitat gepruft. Es ist 
jedoch nicht die komplette Funktionalitat der Ebene 1 nachprogrammiert, sondern es werden aus- 
schlielilich die sicherheitskritischen Funktionen (Top-Events) uberwacht. 

Ein vereinfachtes Beispiel ist das Verhindern des KupplungsschlieBens bei eingelegtem Gang ohne 
Betatigung des Gaspedals. Unabhangig von alien anderen Berechnungen, Fehleruberwachungen oder 
Adaptionen, die die Funktionsebene durchfuhren muss, braucht die Funktionsuberwachung lediglich 
sicherzustellen, dass die Kupplung in dieser Situation nicht uber das Kriechmoment hinaus schlieBt. 
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Sobald diese relativ einfache Forderung verletzt wird, fuhrt die Funktionsuberwachung dies auf einen 
Recherifehler zuruck und schaltet die Endstufen ab. 

Die Ebene 3 umfasst schlielilich verschiedene Prufungen, die wiederum eine sichere Funktion der 
Uberwachungsebene 2 gewahrlelsten. Dazu gehort die Programmablaufkontrolle. die sicherstellt. dass 
jeder Teil der Funktionsuberwachung ausgefuhrt wird, sowie der standige Speichertest von RAM und 
ROM. Aullerdem erfolgt eine Befehlsuberwachung der Ebene 2. Dies bedeutet, dass alle relevanten 
Prozessorbefehle. die die Ebene 2 nutzt. auf richtige Funktion uberpruft werden. Die Ebene 3 kann ihre 
umfangreichen Uberwachungsaufgaben der Ebene 2 nur gewahrleisten. weil die Ebene 2 gegenuber 
der Ebene 1 bereits wesentlich weniger Code umfasst. 

Der letzte Baustein des Oberwachungskonzeptes ist der Uberwachungsrechner. Mit Hilfe von zufalls- 
gesteuerten „Fragen" an die Ebene 3 des Hauptprozessors und den aus den Softwaremodulen der 
Ebene 3 generierten Antwortbeitragen pruft der Uberwachungsrechner deren Funktion. Dieser Aus- 
tausch von Fragen und Antworten nutzt umgekehrt auch der Hauptprozessor. urn den Nebenprozessor 
zu uberwachen. So muss der Nebenprozessor absichtlich eingestreute ^falsche" Antworten erkennen 
und diese beim Hauptprozessor verifizieren, 

Wird in einer der drei Ebenen des Oberwachungskonzeptes ein sicherheitskritischer Fehler entdeckt, 
so werden die Endstufen abgeschaltet und ein Reset des Rechners ausgelost. Durch das Abschalten 
der Endstufen geht das XSG-System in den oben definierten sicheren Zustand und kann sich bei einem 
nur temporaren Fehler des Controllers wieder selbst heilen. Andernfalis bleibt das System Im sicheren 
Zustand. bis der Fehler behoben wird. 

Die beschriebene Sicherheitsarchitektur orientiert sich sehr stark an den Systemen, die auch bei an- 
deren sicherheitsrelevanten Systemen im Triebstrang, etwa bei E-Gas-Systemen, eingesetzt werden. 

Das Parallel-Schalt-Getriebe (PSG) ist eine Doppelkupplungsgetriebe-Variante. 

SolcheGetriebesind bekannt. BeispielsweisewarEndederSOer Jahredas Porsche-Doppeikupplungs- 
Getriebe im Renn-sport im Einsatz. Zur Serienanwendung kam es jedoch nicht. Als Mitglied der XSG 
Familie verfugt das PSG uber folgende Merkmale: 

• Trockenkupplungen und elektromotorische Kupplungsaktoren, 

• Vorgelegebauweise und Stirnradverzahnungen, 

• synchronisierte Klauenschaltung mit elektromechanischer Aktorik und Active Interlock. 

• gemeinsame Strategieelemente mit dem ASG. 

Durch die Kombination dieser Merkmale hebt sich das PSG von anderen Doppelkupplungsgetrieben ab. 

Die Anforderungen an ein PSG und seine Komponenten entsprechen hinsichtlich Funktionalitat und 
Komfort denen. die auch an das Automatikgetriebe heutiger Bauart gestellt werden. 
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Die konsequente Einbindung des PSG in die XSG Familie ist besonders deshalb wichtig, weil 
eine ganze Reihe von Getriebehersteltern an modularen Getrlebefamilien arbeitet, bei denen 
neben dem Handschalter auch verschiedene automatisierte Varianten uber gleiche Fertigungs- 
einrichtungen laufen sollen. So kann z. B. in Verbindung nnit dem Active Interlock-System der 
gleiche Getriebeaktor fur ein ASG Oder fur ein PSG benutzt werden. 

Die Praferenz fur die Trocken-Doppelkupplung im PSG ergibt sich aus den folgenden Punkten: 

• geringerer Kraftstoffverbrauch, 

• Option fur modulare Getriebefamilien 
(MT. ASG, PSG). 

• viel haufigere Venwendung als Anfahr- 
element. 

Dem stehen verschiedene Bedenken gegenuber, die immerwiedergeauiiert werden, wenn es darum 
geht, Wandlerautomaten durch Getriebe mit Trockenkupplungen zu ersetzen. Insbesondere sind dies: 

• der Belag-VerschleiR. 

• die Warmekapazitat und Missbrauchs- 
festigkeit, 

• die Regelbarkeit. 

• das Verhalten im Fehlerfall. 

Bei einigen Ausfuhrungsbeispieien bestehen Vorteile fur die Trockenkupplung im Vergleich zur Nas- 
skupplung (Figur 262). Nachfolgend werden die wichtigsten Kriterien im einzelnen behandelt. 

Das Handschaltgetriebe (MT) hat mit uber 96% einen hervorragenden Volllastwirkungsgrad. In realen 
Fahrzyklen mit hohem Teillastanteil liegen jedoch schon die Verzahnungs-, Lager- und Schmierveriuste 
im zweistelligen Prczentbereich. In Figur 263 sind die zusatzlich entstehenden Verluste in den Kupp- 
lungen und fur die Getriebebetatigung dargestelit, wahrend die oben genannten Basis-Verlustanteile 
uber alle Varianten als gleich betrachtet und deshalb nicht gezeigt werden. 

Diese Werte beschreiben die Verlustleistungsanteile im Bezug auf die im Verbrennungsmotor induzierte 
Energie. Bei einer Umrechnung in Verbrauchswerte kann es auf Grund des Motor-Verbrauchskenn- 
feldes zu leichten Verschiebungen kommen. 

Beim Anfahren und Schalten entstehen Reibverluste in den Kupplungen. Fur Wandlerautomaten betrlfft 
dies nur die Schaltungen, da uber den Wandler und nicht uber Kupplungen angefahren wird. Durch 
die Lastschaltungen beim PSG und DKG nass fallen die Kupplungsverluste im Vergleich zum Hand- 
schaltgetriebe im NEF2 Zyklus um ca. 0,6% hoher aus. 

Weitere Verluste entstehen infolge von Schleppmomenten in den nicht aktiven Kupplungen. Hier zeigt 
sich ein deutlicher Vorteil fur die Trockenkupplung. Die groflten Schleppverluste treten im Automatik- 
getriebe der konventionellen Bauart auf, da dort permanent drei Oder mehr Kupplungen bzw. Bremsen 
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mit mehreren Lamellen lastfrei mitiaufen. Beim PSG und DKG nass ist die lastfreie Kupplung wahrend 
der Fahrt schlupffrei angelegt.solange kein Gang vorgewahlt ist 

Auch beim Hilfsenergiebedarf fur die Betatigung von Kupplungen und Schaltung ist ein Trokkenkupp- 
lungssystem mit elektromechanischen Aktoren das Optimum. Der mittlere elektrische Leistungsbedarf 
wird mit 20 Watt abgeschatzt. beim heute in Serie befindlichen ASG sind es 12 Watt. Die permanent 
. mitlaufende Olpumpe, die Leckage des Druckols. derOlstrom durch Kuhler und Filter verursachen beim 
AT bzw. DKG nass erheblich groliere Verluste. Da im Fahren eine permanente Anpressung der Kupp- 
lung(en) vorliegt, wurde eine elektrische Olpumpe die Situation nicht verbessern. 

Vor dem Hintergrund der Selbstverpflichtung der Automobilindustrie, den Flotten-Verbrauch bis 2008 
auf 140 g CO2 pro gefahrenen Kilometer zu reduzieren, ist die Alternative mit den Trockenkupplungen 
die bestmogliche Losung. 

Seit der Einfuhrung asbestfreier Kupplungsbelage und selbstnachstellender Kupplungen mit erhohter 
Verschleifireserve kommt es innerhalb eines normalen Autolebens praktisch nicht mehr zum ver- 
schleifibedingten Austausch der Kupplung. Bei automatisierter Kupplungsbetatigung steigt die durch- 
schnittliche Lebensdauer noch weiter an. Dies liegt an der grolieren Konstanz in der Betatigung der 
Kupplung, aber auch an den gegen Missbrauch implementierten Strategien. 

Dem gegenuber stellt sich beim PSG die berechtigte Frage: Wie verkraftet eine Trockenkuppiung den 
zusatzlichen Energieeintrag infolge der Lastschaltungen? Schliefilich muss die kommende Kupplung 
zunachst das voile Motormoment ubernehmen und dann die Drehzahldifferenz abbauen. 

Fur Lebensdauerabschatzungen von Trockenkupplungen ist ein gemischter Fahrzyklus entwickelt wor- 
den, der mit Feldergebnissen und Dauerlauferprobungen bei unseren Kunden sehr gute Ubereinstim- 
mung erzielt. Dieser Zyklus beinhaltet 50% Stadtfahrten, 30% Uberlandfahrten, 18% Autobahnfahrten 
und 2% Bergfahrten. Insgesamt umfasst dieser Zyklus bei einer geforderten Fahrzeug-Lebensdauer 
von 240 000 km 240 000 Anfahrten und 1.5 Mio. Schaltungen. 

Die Ergebnisse der Verschleifthochrechnung fur ein Mittelklassefahrzeug zeigt Figur 264. Aus dem Dia- 
gramm geht hervor. dass ein Teil der Anfahrenergie auch in der Kupplung des zweiten Ganges auf- 
genommen wird, Je nach Ubersetzungsauslegung ist es einerseits moglich. direkt im 2. Gang anzu- 
fahren (z. B. Teillastbetrieb) oder beide Kupplungen wahrend einer Anfahrt einzusetzen. 

Den in Figur 264 gezeigten Ergebnissen ist eine urn 30% hohere mittlere Verschleilirate (im Vergleich 
zum Handschaltgetriebe heute) zugrunde gelegt worden, um einerseits den Eigenschaften der kunfti- 
gen bleifreien Belage Rechnung zu tragen und andererseits die tendentiell hohere Bauteiltemperatur 
zu berucksichtigen (hoherer Energieeintrag durch Lastschaltung). 

Dauerkriechen, Schleichfahrt, Berganfahrten ohne und mit Hanger, Halten des Fahrzeuges am Berg 
- mit diesen Situationen verbinden sich die meisten Bedenken beim Einsatz einer Trockenkuppiung in 



einem Automatikgetriebe. Jeder Fahrzeughersteller hat hier seine eigenen Tests, die zum Teil sehr 
unterschiedliche Akzente setzen. 

Durch die Automatisierung der Trockenkupplung lassen sich die Situationen mit sehr hohem Energie- 
eintrag besser beherrschen als beim Handschaltgetriebe. Dies zeigen die Erfahrungen mit der Merce- 
des A-Klasse (EKM) und dem Opel Corsa (ASG). Das PSG wiederum bietet noch mehr Potenzial als 
ein ASG, und zwar aus folgenden Grunden: 

• Ein zu 100% automatisiertes Getriebe bietet mehr Freiheiten in der Ubersetzungsauslegung des 
1 . Ganges als ein Add-on ASG. Eine grodere Spreizung nach unten (1 . und eventuell 2.Gang kur- 
zer) fuhrt nicht automatisch zu schlechterem Zyklusverbrauch, senkt jedoch die Reibleistungen bei 
Anfahrt Oder Kriechen drastisch. 

• Beim PSG kann die Reibwarme auf zwei Kupplungen und deren Gussmassen verteilt werden. 

In Figur 265 sind Temperatursimulationen fur die Situation „Halten am Berg" fur verschiedene Optionen 
miteinander verglichen. 

Man sieht. dass die Zeit, uberdie ein PSG-Fahrzeug, ohne die Kupplung zu zerstoren. am Berg gehalten 
werden kann (Fall 3), fast doppelt so grofl wird, wie bei einem Handschalter (Fall 1). Dies ist z. B. in 
Situationen wichtig. wo man aus einer Ausfahrt, z. B. aus einem Parkhaus. herausfahrend noch einige 
Fahrzeuge passieren lassen muss. 

Ab einem bestimmten Punkt mussen aber auch beim PSG die Selbstschutzmechanismen der auto- 
matisierten Kupplung greifen. Einige Losungsmoglichkeiten zeigt Figur 266. 

Dabei ist zu unterschelden, ob der Fahrer auf dem Gaspedal steht und damit ausdrucklich einen Be- 
schleunigungswunsch auflert Oder ob er lediglich das Bremspedal losgelassen hat und in der Kupplung 
ein kleines Ankriechmoment aufgebaut wird. Im ersten Fall konnte die Kupplung nach einiger Zeit (einige 
Sekunden, siehe Figur 265) langsam per Rampe geschlossen werden, im anderen Fall musste sie off- 
nen, siehe Figur 266. Beim Dauerkriechen betragt aber die Zeitspanne, bevor der Selbstschutz greifen 
muss, wegen des geringen Moments mehrere Minuten. 

Messungen zu den Kupplungsschutz Strategien. die im Fahrversuch positiv beurteilt wurden. finden 
sich in. Fur die Zukunft sind aber weiterfuhrende. noch bessere Losungen denkbar, namlich dann, wenn 
die Getriebesteuerung bei einem aktiven Bremssystem einen Hillholder anfordern kann. 

Das Notlaufverhalten bei einem Totalausfall der Getriebesteuerung ist aus Sicht der Getriebesteuerung 
sicherlich der schwenviegendste Fall. Dabei gilt, wie auch bei jedem Teilausfall. dass es nicht zu si- 
cherheitskritischen Zustanden, d. h. zu unmittelbarer Unfallgefahr und Gefahr fur Leib und Leben von 
Personen, kommen darf. 

Wie bei der Reaktion auf Prozessorfehler gezeigt wird. ist ein Beibehalten des aktuellen Zustandes bei- 
der Kupplungen im Moment des Ausfalles die bestmogliche direkte Reaktion. d. h. die Kupplungen soli- 
ten weder offnen noch schlielien (Figur 260). 
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Mit einem solchen Notlaufverhalten lasst sich z. B. die Unfaiigefahr an der roten Ampel Oder am Full- 
gangeruberweg vermeiden, well die Kupplungen in der entsprechenden Situation offen sind und blei- 
ben. Aber auch beim Fahren wurde dieses Notlaufverhalten dem aktuellen Fahrerwunsch Rechnung 
tragen und somit gefahrliche Situationen vemneiden. in dem die Kupplungen nicht plotzlich offnen. Dies 
istz. B. beimknappen UberholenoderderBergfahrtwichtig. Beim PSG konnteder Fahrerdas Fahrzeug 
selbst dann noch beschleunigen, wenn der Totalausfall der Getriebesteuerung wahrend einer Ober- 
schneidungsschaltung passiert. 

Trockenkupplungen mit selbsthaltenden elektromotorischen Aktoren zeigen beim Abschalten der Lei- 
stungsendstufen ein solches Verhalten. Bel Nasskupplungen hingegen musste Zusatzaufwand be- 
trieben werden, um den Zustand der Kupplungen einzufrieren. 

Auch mit elektromotorischen Aktoren selbsttatig offnende Kupplungen sind moglich. Dies wurde ein 
hydrostatisches Ausriicksystem mit einem Notlaufventil und kraftfrel geoffneten Kupplungen erfordern. 

Wurde ein Ausfall von Getriebesteuerung und -betatigung mitten in einer Uberschneidungsschaltung 
stattfinden, stellt sich die Frage, ob es zum Blockieren des Getriebes kommen kann. Immerhin ist In 
jedem Strang ein Gang eingelegt und beide Kupplungen ubertragen Moment. Hier muss zunachst be- 
tont werden. dass beide Kupplungen in Summe nur das Motormoment ubertragen, d. h. dass bei einer 
Uberschneidungsschaltung simultan eine Kupplung geschlossen und die andere geoffnet wird. Dies 

m 

lasst sich dank der bekannten Adaptionen fiir die Kupplungskennlinie (Tastpunkt, Gradient) sowie durch 
die Momentennachfuhrung bzw. Schlupfregelung sehr zuverlassig einstellen. 

Kame es jetzt zum Notlauf, so wurde eine Kupplung schlupfen, das Getrlebe aber auf keinen Fall blok- 
kieren. Das Abtriebsmoment kann mit folgender Formel berechnet werden: 



M^ij Abtriebsmoment 
^mot Motormoment 

^K2 Moment der schlupfenden Kupplung 
^mot Motordrehzahl 

n2 Drehzahl Elngangswelle mit Schlupf 

Obersetzung haftende Kupplung 
\2 Obersetzung schlupfende Kupplung 

Das Abtriebsmoment wird also durch das Motormoment. das Moment der schlupfenden Kupplung so- 
wie den Gangsprung bestimmt. Selbst nach Ausfall der Getriebesteuerung kann der Fahrer die Be- 
schleunigung noch mit dem Motor beeinflussen. In Figur 267 sind die Leistungsflussefur den Fall, dass 
der Fahrer weiterhin beschleunigen mochte, dargestellt. 

Erst wenn der Fahrer vom Gas geht. wurde sein Wunsch nach Verzogerung etwas starker als erwartet 
umgesetzt. Figur 268. 
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Die Gefahr, dass dabei die Rader die Haftung verlieren, besteht nur, wenn alles zusammen (Ausfall 
beider Kupplungsaktoren wahrend einer Oberschneidiing und Fahrer geht vom Gas) auch noch auf 
giatter Fahrbahn passiert. Unter solchen Straflenverhattnissen kann aber ein Zug-Schub-Lastwechsel 
bei jedem Getriebesystem zu einem Rutschen der Rader fuhren, auch ohne dass ein Fehler vorliegt. 

Dies wird aus Figur 269 ersichtlich. In den Beschleunigungs-Zeitverlaufen tritt die grofite Verzogerung 
nach denn Lastwechsel im 1 . Gang auf. Erst im eingeschwungenen Zustand ist die Verzogeaing eines 
PSG grofier, wenn zuvor wahrend einer Schaltung das Getriebe ausgefallen ist und die Kupplungspo- 
sitionen eingefroren wurden. 

Eine Motor-Schleppmomenten-Regelung kann in beiden Fallen ein Rutschen der Rader verhindem. 
In der Figur 269 ist das beispielhaft fur einen Lastwechsel gezeigt, bei dem der Motor auf Nullmoment 
geht. 

Durch einen geringf ugigen Zusatzaufwand in der Fahrzeugverkabelung lasst sich die Verfugbarkeit der 
Getriebesteuerung eines PSG im Vergleich zum ASG erhohen. 

Man sichert die unabhangigen Kupplungsaktoren getrennt ab. so dass z. B. beim Kurzschluss in einem 
Kupplungsaktor zwar die zugehorige Sicherung durchbrennt, die Getriebesteuerung und der andere 
Kupplungsaktor nach wie vor versorgt werden (Figur 270). 

Das zuvor betrachtete Ausfallszenario, dass beide Kupplungen Moment ubertragen und nicht mehr 
modulierbar sind, wird dabei in seiner Auftretenswahrscheinlichkeit minimiert, und es bedarf eines Dop- 
pelfehlers, dass es uberhaupt auftritt. 

Fur die Regelung einer Trockenkupplung gilt eine Moment-Weg-Kennlinie. Bei einer Nass-kupplung 
beschreibteine Kombination aus Moment- Volumen-Kennlinie und Moment-Druck-Kennlinie das Uber- 
tragungsverhalten (Figur 271). Diese Kombination ergibt sich. well die Nasskupplung zunachst vor- 
befuHt werden muss (Volumen). bevor uber den Druck eine Anpresskraft eingestellt werden kann. 

Trockenkupplung und Nasskupplung haben eines gemeinsam: Das iibertragene Kupplungsmoment 
hangt ganz wesentlich vom aktuellen Reibwert ab und der kann in beiden Systemen streuen. Die Reib- 
wertanderungen beider Systeme zeigen folgende Besonderheiten: 

• Kurzfristig kann sich der Reibwert einer Trockenkupplung starker andern als bei der Nasskupplung, 
was jedoch durch inteliigente Adaptionsalgorithmen erfolgreich kompensiert werden kann. 

• Uber Lebensdauer erholt sich die Trockenkupplung normalerweise wieder (Figur 273), auch wenn 
sie kurzzeitig nach hohem Energieeintrag ihre Kennlinie stark verandert hat. Bei einer Nasskupp- 
lung kommt es zu einer irreversiblen Olalterung, die sich in einem negativen Reibwertgradienten au- 
(iert (Figur 272). Durch einen Olwechsel kann die ursprungliche Reibwertcharakteristik wiederher- 
gestellt werden. 

Im Zusammenbau mussen die Doppelkupplung, das Schwungrad, die Schwingungsdampfer 
sowie die Kupplungsausrucksysteme und Kupplungsaktoren so aufeinander abgestimmt sein, 
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dass der knappe Bauraum optimal genutzt wird. Alle Komponenten sollen in der Kupplungs- 
glocke bzw. am Getriebe ihren Platz finden. Dabei gibt es zwei besondere Herausforderungen: 

• den axialen Bauraum in der Kupplungsglocke (insbesondere bei Front-quer-Anwendun- 

• das Package rund um das Getriebe fur diejenigen Aktorikkomponenten, die nicht in der Kupplungs- 
glocke untergebracht warden. 

In der Figur 274 links ist eine Doppelkupplung mit vorgeschaltetem ZMS zu sehen, rechts eine Dop- 

pelkupplung mit Dampfer-Kupplungsscheiben und einer Flexplate. Letztgenannte Variante hat wesent- 

liche Vorteile beim axialen Bauraum (ca 20 mm) und der Massentragheit (ca 0,1 kgm^). Dass sich dar- 

aus keine Nachteile bei der Schwingungsisolation ergeben mussen, wird im nachfolgenden Abschnitt 

gezeigt. 

Die Konstruktionsbeispiele im Figur 274 beinhalten einen doppelten Rampenmechanismus. 

Figur 275 zeigt ein Ausfuhrungsbeispiel fur die elektromotorischen Aktoren, die diesen doppelten Ram- 
penmechanismus betatigen. 

Hervorzuheben ist die deckelfeste Anbindung des Ausrucksystems an der Kupplung uber ein Stutzla- 
ger. Dies hat folgende Vorteile: 

• Reduktion der im Ausrucksystem vorzuhaltenden Toleranzen, 

• radiale Abstiitzung der Kupplungsmasse im Getriebegehause, 

• Betatigungskrafte wirken nicht auf die Kurbelwelle, sondern werden intern abgestutzt. 
Kupplung und Ausrucksystem bilden eine Einhelt und gehoren zum Getriebe. So kann die Gesamt- 
montage und das Einlernen des kompletten PSG bereits im Getriebewerk erfolgen. 

Auch mitdervom Bauraum her gunstigeren Doppelkupplungsvariante mit Dampfer-Scheiben und Flex- 
plate lasst sich der vom ZMS gewohnte, gute Gerauschkomfort im Fahrzeug erzielen. Zu diesem Zweck 
wird die Kupplung in den schwingungsempfindlichen Betriebsbereichen des geschlossenen Antriebs- 
strangs mit Dauerschlupf betrieben. 

DieTorsionsdampfer in den Kupplungsscheiben gewahrleisten, dass man In weiten Drehzahlbereichen 
ohne Schlupf fahren kann. In den Betriebsbereichen, in denen es beim geschlossenen Antriebsstrang 
Gerauschprobleme gabe, bietet der gezielte Schlupf punktuell soger eine bessere Isolation als ein ZMS. 
Auch bei Lastwechsein, sowohl von Schub nach Zug als auch von Zug nach Schub, lessen sich durch 
den defmierten Schlupf Schwingungsanregungen im Triebstrang vermeiden. 

Unter Dynamikgesichtspunkten bietet die Variante ohne ZMS ebenfalls Vorteile. Die Massentragheit 
der Doppelkupplung ist etwa genauso groll wie die gesamte Massentragheit eines ZMS und einer Ein- 
fachkupplung zusammengenommen. d. h. bezuglich der Massentragheit gibt es kaum einen Unter- 
schied zwischen Handschaltgetriebe bzw. ASG und dem PSG. Damit sind auch die Beschleunigungs- 



leistungen und die Motordynamik vergleichbar. Bei einer Doppelkupplung mit ZMS musste als zusatz- 
liche Massentragheit noch die Primarmasse hinzugenommen werden, die zur Beruhigung der Kurbel- 
welle notwendig ist. Diese iiegt im Bereich von 0.1 bis 0,13 kgm^ (Figur 276). 

Bei der Losung mit Flexplate ist die primare Schwungmasse des Verbrennungsmotors erheblich groller 
als bei der ZMS-Losung, sodass die Kurbetwelle ohnehin schon ruhiger lauft. D. h. die motorseitigen 
Anregungen werden bei einem PSG mit trockener Doppelkupplung, Flexplate und Dampfer-Kupp- 
lungsscheiben im Vergleich zu den anderen Getriebevarianten reduziert, auch im Vergleich zum Hand- 
schaltgetriebe (Figur 277). 

Simulationsrechnungen und Versuche haben gezeigt, dass bereichsweiser Dauerschlupf zur Schwin- 
gungsisolierung nicht zu einem erhohten Kraftstoffverbrauch fuhrt und nur geringfugigen Mehrver- 
schleif^ der Reibbelage bewirkt. 

Auf den ersten Blick mag es unplausibel erscheinen, dass zusatzlicher Kuppiungsschlupf den Kraft- 
stoffverbrauch nicht erhoht. Die Begrundung dafur Iiegt in der gegenuber der 2MS-L6sung geringeren 
Massentragheit des Aggregates. Die zusatzliche Primarmassentragheit des ZMS muss bei alien Be- 
schleunigungsvorgangen mitbeschleunigt werden, so dass nicht nutzbare kinetische Energie in ihr ge- 
speichert wird. Bei einer primaren Massentragheit von 0,1 kgm^ entspricht das im europaischen Ver- 
brauchszyklus einem Mehrverbrauch von ca. 0,5%. Fur den bereichsweisen Dauerschlupf wurden Ver- 
luste in der gleichen Grofienordnung berechnet, so dass sich die Einsparung infolge geringerer Mas- 
sentragheit und der Verlust durch Schlupf kompensieren (Figur 278). 

Der geringe MehrverschleiK von bis zu 0,4 mm pro Kupplung wurde bereits im Figur 264 gezeigt 

Die Bauteile der Innenschaltung (Schaltgabeln, Schaltschienen, Fuhrungsteile) entsprechen denen ei- 
nes Handschaltgetriebes bzw. ASG (Figur 279). Fur das zweite Teilgetriebe des PSG wird kein zweiter 
Getriebeaktor benotigt (Figur 228). Es genugt, den ASG-Getriebeaktor an den Sperrelementen gering- 
fuglg zu modifizieren. um ihn zum Schalten beider Teilgetriebe des PSG einsetzen zu konnen. 

Fur Getriebehersteller, die das PSG modularaus einer Handschaltgetriebefamilie ableiten , ist das Active 
Interlock-Schaltsystem wegen der grofieh Ahnlichkeit zum Handschalter/ASG besonders vorteilhaft. 
Selbst der Flansch fur den Anbau des Getriebeaktors kann genauso ausgefuhrt sein wie beim Hand- 
schattgetriebe der Flansch fur das Schaltungsmodul. 

Moglich wird der Verzicht auf den zweiten Getriebeaktor dadurch, dass in den Schaltstangen die Mauler 
breiter sind als der Schaltfinger, der uber diese Mauler die Schaltstangen betatigt. Somit konnen im 
PSG zwei Gange gleichzeitig eingelegt werden, d. h. ein gerader und ein ungerader Gang zur gleichen 
Zeit (Figur 280). 

Au&erdem gewahrleistet das Active Interlock-System, dass niemals zwei ungerade Oder zwei gerade 
Gange gleichzeitig eingelegt werden konnen. 



Das PSG soil nichtnurvon derFunktion hersondern auch hinslchtlich derBedienbarkeit ein vollwertiger 
Ersatz fur heutige Automatikgetriebe sein. Das fuhrt heute zur Forderung nach einer integrierten Park- 
sperre, auch wenn diese Funktion in Zukunft vielleicht mit elektrischen Bremssystemen realislert wird. 

Fur die aktuellen Projekte hat LuK nach Moglichkeiten gesucht, einerseits die Vorteiie des Shift-by-Wire- 
Systems (Gerausch-entkoppelung zum Innenraum, Freiheiten beim Innenraunndeslgn) zu nutzen und 
andererseits Parksperr-Losungen mit minimalem Zusatzaufwand zu entwikkeln. 

Dieeinfachste Losung 1st as, In jedem Teilstrang des Getriebes einen Gang einzulegen und beide Kupp- 
lungen zu schlie&en. Allerdings ware in diesem Zustand das Aniassen des Verbrennungsmotors in einer 
P-Stellung des Wahlhebels nicht mdglich, denn dafur mussten die Kupplungen geoffnet und somit die 
Wegrollsicherung aufgehoben warden. Dies wtirde dem Stand der Technik bei Automatikgetrieben mit 
Parksperre widersprechen. 

Die mechanische Parksperrklinke, wie sie in heutigen Automatikgetrieben zu fmden ist, ist ein verhalt- 
nismafiig einfaches Bauteil. Die Parksperrklinke konnte auch durch den elektromotorischen Getriebe- 
aktor des PSG betatigt werden. Dabei gibt es folgende Ideen: 

• Die Parksperrklinke wird durch den Getriebeaktor aktiv ein- und ausgelegt. 

• Das Einlegen der Parksperrklinke erfolgt mittels eines Federspeichers. das Losen aktiv durch den 
Getriebeaktor. Beim Fahren wird die Parksperre durch einen Haltemagneten offen gehalten. 

Figur 281 zeigt ein Ausfuhrungsbeispiel fur das Losen der Parksperre mit dem elektromotorischen Ge- 
triebeaktor. 

Das Parallel-Schalt-Getriebe ist ein Automatikgetriebe mit trockener Doppelkupplung. Das Hauptargu- 
ment fur den Einsatz von Trockenkupplungen ist die groRtmogliche Verbrauchseinsparung, ohne dass 
dabei im Vergleich zum Wandlerautomaten Abstriche beim Fahrkomfort in Kauf genommen werden 
miissen. 

Wahrend das ASG eher fur kleinere Oder sportlichere Fahrzeuge und Motoren geeignet ist, kann das 
PSG in alien Fahrzeugklassen und Motorisierungen eingesetzt werden. 

Das Parallel-Schaltgetriebe mit Trockenkupplungen (PSG) bietet die ideale Basis fur einen Antrieb mit 
hohem Komfort und sehr gutem Wirkungsgrad. Zurweiteren Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs wird 
nach Moglichkeiten zur Einbindung einer elektrischen Maschine gesucht. Diese soli neben dem schnel- 
len. gerauschlosen Start (Start-Stopp) auch die Ruckgewinnung von Bremsenergie (Rekuperation) und 
ein "Downsizing" des Verbrennungsmotors durch eine Boosterfunktion ermoglichen. Figur 282 zeigt 
den ersten Ansatz einer direkten Anbindung der E-Maschine an die Kurbelwelle des Verbrennungs- 
motors. Eine solche Anordnung wird auch als „Kurbelwellen-Startergenerator (KSG)" oder „lntegrierter 
Startergenerator (ISG)" bezeichnet und findet insbesondere in Verbindung mit Schaltgetrieben Anwen- 
dung. 



Figur 283 zeigt eine Losung mit einer weiteren Kupplung zwischen E-Maschine und Kurbelwelle. Durch 
die Abkopplung des Verbrennungsmotors im Schub kann bei dieser Konfiguration das voile Potenzial 
zur Ruckgewinnung von Verzogerungsenergie genutzt werden. 

Realisierbare Einsparungen liegen entsprechend Simulationen fur den Neuen Europaischen Fahrzy- 
klus (NEFZ) zwischen 15 und 20%. Aufierdem kann durch die Trennung von Motor und elektrischer 
Maschine zur weiteren Verringerung des Kraftstoffverbrauchs das Fahrzeug rein elektrisch bewegt wer- 
den. In Verbindung mit einem Downsizing des Verbrennungsmotors wurden an ausgefuhrten Prototy- 
pen Verbrauchsreduzierungen von ca. 30% (NEFZ) nachgewiesen. 

Gemali Figur 284 wird vorgeschlagen, die E-Maschine in das Getriebe zu integrieren. Neben weiteren 
funktionalen Vorteilen, auf die im nachsten Kapitel eingegangen wird, bietet diese Struktur signifikante 
Bauraum- und Kpstenvorteile und wird im Weiteren als EIek- trisches Schaltgetriebe (ESQ) bezeichnet. 

Um die einzelnen Funktionen des ESQ ubersichtiich eriautern zu konnen, werden die beiden Teilge- 
triebe parallel dargestellt (vgl. Figur 285). Der untere Teil beinhaltet die ungeraden Gangstufen sowie 
die Kupplung K1 und wird als Teilgetriebe 1 bezeichnet. Analog besteht das Teilgetriebe 2 aus den 
geraden Gangstufen und der Kupplung K2. 

Wahrend des Betriebes im Teilgetriebe 2 ist der Startergenerator (SG) uber die Kupplung K2 direkt an 
den Verbrennungsmotor gekoppelt. Figur 285 zeigt beispieihgft das Fahren im 4. Gang mit Genera- 
torfunktion. Durch Umkehr der Momentenrichtung an der elektrischen Maschine ergibt sich eine Boo- 
sterfunktion. 

Beim Fahrbetrieb in einem ungeraden Gang wird je nach Schaltstrategie im Teilgetriebe 2 ein gerader 
Gang vorgewahit Oder in Neutral geschaltet. Ist das Teilgetriebe 2 in Neutralstellung, so wird die Kupp- 
lung K2 geschlossen, um das Generatormoment zu ubertragen (Figur 286). Bei vorgewahltem Gang 
erfolgt der Antrieb der E-Maschine uber die eingelegte Gangstufe - wie in Figur 287 dargestellt. Durch 
Umkehr der Momentenrichtung an der elektrischen Maschine kann wiederum eine Boos-terfunktion 
erfullt werden. 

Bei entsprechend grofier installierter elektrischer Leistung der E-Maschine sowie der Batterie ist rein 
elektrisches Fahren moglich. Dazu bleiben beide Kupplungen geoffnet und in Abhangigkeit der Ge- 
schwindigkeit und Last sowie des Wirkungsgrad-Kennfeldes wird das Moment uber den 2.. 4. oder 
6, Gang auf die Antriebsrader gefiihrt (Figur 288). 

Um eine effiziente Nutzung der Bremsenergie zu erreichen, wird der Verbrennungsmotor im Schub- 
betrieb vom Antriebsstrang abgekoppelt. Die Verzogerung des Fahrzeuges ubernimmt die E-Maschine. 
die je nach Geschwindigkeit. Bremspedalstellung sowie optimaler Ubersetzung ein generatorisches 
Moment aufbaut und die kinetische Energie des Fahrzeuges in elektrische Energie umwandelt 
(Figur 289). 



Durch die Integration des Klimakompressors in das Tellgetriebe 2 gemad Figur 290 kann die kinetische 
Energie des Fahrzeuges auch direkt zur Erzeugung von Kaiteleistung genutzt werden. So wird bei nied- 
rigen Bordnetz-Leistungen die wirkungsgradbehaftete Zwichen-speicherung in der Batterie vermieden. 
Unter Voraussetzung einer erhohten Speicherkapazitat der Kiimaanlage (A/C) z.B. durch eine groliere 
Verdampfereinheit kann Kalteenergie fur eine folgende Stillstands-Phase gespeichert werden. 

Bei Verwendung eines geeigneten Kaitemittels wie CO2 kann die Kiimaanlage auflerdem Warme er- 
zeugen. Neben energetischen Vorteilen analog zur direkten Erzeugung von Kaiteleistung bei der Re- 
kuperation verspricht das System grolien Nutzen fur das Thermomanagement des Hybridfahrzeuges. 
Das gilt insbesondere fur moderne Verbrennungsmotoren mit Direkteinspritzung, vollvariablen Steu- 
erzeiten u.a., die auf Grund ihrer niedrigen Teiliastverbrauche zum Teil heute schon auf Zusatzheizer 
angewiesen sind. 

Fur zukunftige Fahrzeuge wird zur weiteren Komforterhohung eine Stand- bzw. Vorklimatisierung dis- 
kutiert. Des Weiteren wird eine ausreichende Klimatisierung wahrend der Sttllstands-Phasen des Ver- 
brennungsmotors im Start-Stopp-Betrieb gefordert. Zunachst muss als Antrieb eine elektrische Ma- 
schine mit einer mechanischen Leistungsabgabe von ca. 2 - 5 kW installiert werden. Daruber hinaus 
ist der Startergenerator einschiiefilich Leistungselektronik zur elektrischen Versorgung des Kompres- 
sorantriebes entsprechend grolier zu dimensionieren. Insgesamt fuhrt dies neben Gewichtsnachteilen 
zu erheblichen Kosten fur die elektrischen Komponenten. Weiterhin wurden auf Grund der mehrfachen 
Energiewandlung im Vergleich zu einem konventionellen System energetische Nachteile nachgewie- 
sen. 

Beim ESG wird der Klimakompressor uber die konventionelle Magnetkupplung an die E-Maschine an- 
gebunden. DerAntrieberfolgtsomitim Fahrbetrieb uber die Getriebeeingangs-welle 2mechanischvom 
Verbrennungsmotor. Wahrend einer Stillstands-Phase kann In Neutralstellung des Teilgetriebes 2 und 
geoffneter Kupplung K2 der Startergenerator, wie in Figur 291 dargestellt, den Klimakompressor elek- 
trisch antreiben. 

Fur den Kaltstart steht neben der Reduzierung des erforderlichen Maximalmoments der elektrischen 
Maschine eine moglichst geringe Belastung der Batterie im Vordergrund der Entwicklung. Der heutige 
Starter erfullt diese Forderung durch eine hohe Ubersetzung zwischen Ankerwelle und Schwungrad. 
Zur Veranschaulichung werden in Figur 292 die grundsatzlichen Vorteile, die sich durch diese Uber- 
setzung ergeben, beispielhaft fur einen 1 .9 I Dl-Dieselmotor aufgezeigt. Zunachst resultiert auf die Kur- 
belwelle bezogen ein im Vergleich zu einem Kurbelwellen-Startergenerator erhohtes Massentragheits- 
moment, wodurch die Drehzahlschwankungen wahrend des Starts deutlich reduziert werden. Unter 
Einhaltung einer fur einen sicheren Start notwendigen Mindestdrehzahl (hier: 80 1/min) ergeben sich 
niedrigere mittlere Startdrehzahlen und somit reduzierte mechanische Startleistungen. Weiterhin wird 
durch eine Ubersetzung die E-Maschine in einem Drehzahlbereich deutlich besseren Wirkungsgrades 
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betrieben, wodurch die aus der Batterie aufgenommene elektrische Leistung nochmals reduziert wer- 
den kann. Zur Ausfuhrung einer Kaltstartubersetzung beim ESG werden zwei Losungswege vorgestellt. 
Die Integration der elektrischen Maschine in das Getriebe eriaubt die Nutzung von zwei vorhandenen 
Gangstufen als Kaltstartubersetzung. 

Figur 293 zeigt den Momentenfluss von der E-Maschine zum Verbrennungsmotor uber eine Kombi- 
nation zweier Getriebegangrader. 

Durch die Anordnung konnen, je nach Wahl der Gangrad-Paarung, Startubersetzungen zwischen 2,5 
und 7 realisiert werden. Wahrend des Startvorgangs muss der Fahrzeug-Abtrieb abgekoppelt sein. Dies 
kann, wie in Figur 294 beispielhaft gezeigt, durch eine modifizierte Sclnaltklaue erfolgen, die in der Kalt- 
start-Stellung als zusatzliche Position die Gangrader 2 und 5 verbindet und gleichzeitig die Abtriebswelle 
abkoppelt (Figur 294c). Grundsatzlicli ist aber die Trennung auch mittels einer Neutralstellung weiterer 
Schaltelemente, z. B. durch eine Neutralschaitung im Verteilergetriebe eines Allrad-Fahrzeuges, mog- 
lich. 

Eine zweite Variante einer Kaltstartubersetzung stelit die Schaltung eines axial verschiebbaren Zahn- 
rades auf das Schwungrad dar. 

Der Warmstart erfolgt in Neutralposition des Teilgetriebes 2 uber die Kupplung K2 auf den Verbren- 
nungsmotor. Um die Zeit bis zum Anfahren des Fahrzeugs zareduzieren. kann bereits wahrend des 
Startvorgangs uber Kupplung K1 und den eingelegten I.Gang ein Kriechmoment auf den Abtrieb wir- 
ken (Figur 295). Wegen der zusatzlichen Ubersetzung stellt der Kaltstart nach Figur 292 geringere An- 
forderungen an die Leistungsfahigkeit der E-Maschine. Deshalb ist das erforderliche Moment fur ein 
schnelies Beschleunigen des Verbrennungsmotors nach einer Stopp-Phase systembestimmend. Hier- 
aus resultieren vergleichsweise kompakte Abmessungen der elektrischen Maschine und ein sehr nied- 
riges Massentragheitsmoment des Rotors. Dies ist zur Erhaltung kurzer Synchronisierzeiten im 
Teilgetriebe 2 von entscheidender Bedeutung. 

Eine zusatzliche Versteifung wird durch die in Figur 297 sichtbare Verschraubung der Dichtflache zwi- 
schen Getriebegehause und Stirnrad-Stufe erreicht. 

Um die beschriebenen Vorteile einer Kaltstartubersetzung zu nutzen, soil im Versuchstrager einedirekte 
Schaltung der E-Maschine auf das Schwungrad der Kurbelwelle realisiert werden. Figur 298 zeigt das 
einem konventionellen Starter ahnliche Prinzip. Auf der verlangerten Rotorweile kann ein axial ver- 
schiebbares Zahnrad mit Hilfe eines Magnetschalters in den Aniasserzahnkranz eingespurt werden. 
Durch die optimierte Auslegung der elektrischen Maschine wird ein Achsabstand zwischen Getriebe- 
eingangswelle und RotonA^elle erreicht, der eine Kaltstartubersetzung von 3.5 ermoglichL 

Das grofle Potenzial zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs durch die hohe Funktionalitat des 
eingehend beschriebenen ESG bedingt einen umfangreichen Eingriff in den Antriebsstrang. Hier- 
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zu gehoren kompiexe Madnahmen in der Architektur von Steuergeraten und Software zur Inte- 
gration eines Energiemanagements. Bei Reduzierung der Funktionen auf den Start-Stopp-Be- 
trieb bietet sich der riennengetrieberie Startergenerator an. Dieses Konzept ermoglicht die Ver- 
wendung bekannter und somit erprobter Komponenten mit minimalen Anderungen am beste- 
henden Aggregatetrieb. Daruber hinaus eriaubt die relativ geringe Startleistung die Verwendung 
herkommlicher 12 V-Bleibatterien, ggf. in AG M-Technik( Absorptive Glass Matt). Der RSG lasst 
sich mit alien Getrieben ohne Anderungen am Antriebsstrang kombinieren. Demzufolge ist die 
Applikation im Vergleich zu alien anderen Startergenerator-Systemen mit erhebiich weniger Auf- 
wand verbunden. 

Figur 299 zeigt schematisch die Funktionsweise des RSG-Systems im Startbetrieb. Es zeigt sich, 
dass die Ubersetzung des Keil-Rippenriemens (2, 5 ... 3) bei Dieselmotoren und grofieren Ot- 
tomotoren fur den sicheren Start insbesondere bei tiefen Temperaturen nicht ausreicht. Zu die- 
sem Zweck wird ein kompaktes Zweistufengetriebe vorgeschlagen. das fur den Start eine hohere 
Gesamtubersetzung (z. B. 6 ... 7) ermoglicht. 

Nach dem Start des Verbrennungsmotors treibt dieser den Generator auf herkommliche Weise 
an (Figur 300). Bei Verwendung des Zweistufengetriebes wird hierbei automatisch in die 
Ubersetzung 1 geschaltet. 

m 

Eine feste Hubraumgrenze fur den notwendigen EInsatz eines Zweistufengetriebes lasst sich wegen 
der vielen verschiedenen in Entwicklung befindlichen E-Maschinen nicht exakt definieren. Auch das 
Riemenlayout hat erheblichen Einfluss auf die reaiisierbaren Ubersetzungen der spezifischen Neben- 
aggregatetriebe. Bei leistungsfahigeren 42 V-Systemen ist der Einsatzbereich ohne Zweistufengetriebe 
naturlich erweitert. Die Figuren 301 und30 2 zeigen die wesentlichen Komponenten des Getriebes und 
verdeutlichen die Momentenflusse in den Betriebszustanden Start- und Generatorbetrieb. 

Beim Start wird das Moment von der elektrischen Maschine uber den Riemen auf die Riemenscheibe 
ubertragen. Uber das mit der Riemenscheibe verbundene Sonnenrad wird das Moment in das Plane- 
tengetriebe eingeleitet. Hierbei stiitzt sich das Hohlrad uber einen (Start-)Freilauf gegen das Kurbel- 
gehause ab. Das Moment am Hohlrad addiert sich somit zum eingeleiteten Moment und wird uber den 
Planetentrager auf die Kurbelwelle ubertragen. Die Start ubersetzung dieses Getriebes liegtje nach Aus- 
fuhrung etwa zwischen 2,5 und 3,5. Sobald der Verbrennungsmotor Drehmoment abgibt, wird der be- 
schriebene Startfreilauf uberholt, bis schliefilich alle Komponenten des Planetengetriebes mit gleicher 
Drehzahl rotieren. Dann greift der zweite Freilauf. der jetzt das Moment des Verbrennungsmotors vom 
Planetentrager direkt, d. h. mit der Ubersetzung 1 , auf das Sonnenrad ubertragt. Dieserzweite Freilauf 
entkoppelt im Generatorbetrieb alle Nebenaggregate von den Drehungleichformigkeiten des Verbren- 
nungsmotors und wird deshalb als Aggregatefreilauf bezeichnet. Figur 303 reprasentiert Messergeb- 
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nisse des Aggregatefreilaufs auf dem Verbrennungsmotor-Prufstand mit einem 1 ,9 I Dl-Dieselmotor 
unter Last. 

Neben der Bereitstellung einer hohen Ubersetzung fur den Startbetrieb und der Entkopplung der Ne- 
benaggregate ubernimmt das Getriebe auch die Funktion des Kurbelwellen- tilgers. den viele Motoren 
am freien Kurbelwellen-Ende zur Reduzierung von Torsions-Eigenschwingungen benotigen. Hierzu 
wird die erforderliche Tilgermasse je nach Ausfuhrung entweder mittels Gummifeder Oder unter Ver- 
wendung spezieller Schraubendruckfedern an den Planetentrager angebunden. Der Einsatz von Stahl- 
Druckfedem ermogiicht eine sehr prazise Abstimmung der Wirkfrequenz und erlaubt deshalb den Ein- 
satz relativ kieiner Tilgermassen. Den vielfaltigen Bauraumverhattnissen entsprechend kann es den- 
nooh sinnvoll sein, den heute zum Tell als separates Bauteil ausgefuhrten Kurbelwellentilger als eigene 
Baugruppe beizubehalten. Eine solche Variante wird u. a. im nachsten Kapitet vorgestellt. 

Grundsatzlich kann das Getriebe - wie im vorherigen Kapitel beschrieben - auf der Kurbelwelle Oder 
als zusatzliche Variante auf der Rotorwelle des Generators angeordnet sein. Der wesentiiche Unter- 
schied besteht darin, dass die Integration des Getriebes in die Kurbeiwellenscheibe wegen des gerin- 
geren Kraftniveaus im Riemen die Verwendung eines Keilrippenriemens zulasst. Beide Versionen wur- 
den in unterschiedlichen Ausfiihrungen bei LuK aufgebaut und auf Prufstanden und in Fahrzeugen ge- 
testet. In Figur 304 ist ein Getriebe mit integriertem Kurbelwellentilger im Schnitt dargestellt. In diesem 
Beispiel ist die Tilgermasse uber eine Gummispur an die Kurbelwelle angebunden. Figur 305 zeigt eine 
Anordnung mit Tilger als separat ausgefuhrtes Bauteil. Die Anbindung des Getriebes an die Kurbelwelle 
des Verbrennungsmotors erfolgt uber eine Zentralschraube. 

Wegen der kurzen Zeitanteile mit Differenzdrehzahlen im Getriebe werden an die Schmierung der Kom- 
ponentennurgeringeAnforderungengestellt. Einewartungsfreie FettfullunggenugtdiesenAnspruchen 
und bietet auf^erdem Vorteile bei der Auswahl kostengunstiger, reibungsarmer Dichtungen. 

Durch die Verwendung eines einfachen Aktors gewinnt das Getriebe zusatzlich an Funktionalitat. Mit 
dem Aktor wird die Abstutzung des Hohlrades am Kurbelgehause gesteuert. Dies geschieht durch Un- 
terbrechung des Kraftflusses zum Gehausehalter mit Hilfe eines Elektromagneten. So kann der Star- 
tergenerator im motorischen Betrieb bei stehender Kurbelwelle Nebenaggregate antreiben. Insbeson- 
dere vor dem Hintergrund einer Standklimatisierung erscheint diese Option interessant. 

Das Elektrische Schaltgetriebe zeichnet sich durch folgende Eigenschaften aus: 

• Sehr niedriger Kraftstoffverbrauch durch 

- Start-Stopp 

- Rekuperation bei abgekoppeltem Verbrennungsmotor 

- Einbindung der Klimaanlage in das Triebstrang-Management 

• Schaltkomfort wie das Basisgethebe ohne E-Maschlne 

• (Minimal-)Hybrld als Add-on-L6sung mit elektrischen Leistungen je nach Anforderung bis zu 30 kW 
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• Verglelchsweise niedrige Kosten wegen reduzierter Anforderungen an die elektrischen Komponen- 
ten 

• Gunstige Abmessungen von elektrischer Maschine und Leistungselektronik 

• Hohe Funktionalitat (Elektrisches Fahren. Boosterfunktion. Standklimatisierung) 

Der riemengetriebene Startergenerator wird durch nachstehende Eigenschaften charakterisiert: 

• Reduzierter Kraftstoffverbrauch durch Start-Stopp 

• Geringer Entwicklungsaufwand. leicht applizierbar 

• Anbindung an Verbrennungsmotor unabhangig vom Getriebe 

• Sehr niedrige Systemkosten, insbesondere bei Verwendung eines 14 V-Systems 

• Kein zusatzliches Gewicht 

• Gunstige Bauraumverhaltnisse 

Durch den Einsatz des detalliert beschriebenen Zwelstufengetriebes kann daruber hinaus die Uber- 
setzung des Riementriebes niedrig gewahit warden. Dies fuhrt neben einer deutlichen Entlastung von 
Riemen und Spannsystem zu weiteren Verbrauchsvorteilen durch Betriebspunktverlagerung des Ge- 
nerators und reduzierte Massentragheiten, Weitere Vorteile sind die schwingungstechnische Entkopp- 
iung des Nebenabtriebs durch den Aggregatefreiiauf und die optionale Neutralstellung des Getriebes 
fur den elektrischen Antrieb von Kli ma kom pressor. Wasser- und Lenkheifpumpe bei stehendem Ver- 
brennungsmotor. 

Startergeneratoren und Hybridantriebe sind geeignete Mittel, um den Kraftstoffverbrauch zukunftiger 
Fahrzeuge signifikant zu verringern. Beide hier vorgestellten Systeme haben das Potenzial, einen we- 
sentlichen Beitrag zur Reduzierung des vieldiskutierten anthropogenen C02-Ausstolies entsprechend 
den bekannten gesetzlichen Forderungen zu leisten. 

Software spielt im Bereich der Fahrzeugtechnik eine erhebliche Rolle. Besonders im Fahrzeug selbst 
nehmen Anzahl und Bedeutung von mechatronischen Systemen. die einen starken Integrationsgrad 
von mechanischer und elektronisch / softwarebasierter Funktionalitat haben, deutlich zu. Die Software 
nimmt hier Funktionen im Bereich Steuern und Regein wahr, oder ubernimmt als Automatisierungs- 
losung Funktionen. die zuvor vom Fahrer ausgeubt wurden. 

Die Funktionalitat der Systeme wird zunehmend kompiexer, und diese Komplexitat des Systemverhal- 
tens wird zunehmend auf die Software verlagert. Wahrend im Bereich mechanischer und eiektronischer 
Hardware, auch markenubergreifend. immer mehr Plattformen eingesetzt werden, kommt der Software 
auch zunehmend die Aufgabe der Individualisierung der System- und Fahreigenschaften zu. 
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Patentanspruche 

1. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine und einem 
nachgeschalteten Getriebe, wobei zwischen einer Kurbelwelle der Brennkraftnnaschi- 
ne und einer Eingangswelle des Getriebes ein geteiltes Schwungrad mit zumindest 
zwei gegeneinander entgegen der Wirkung einer Energiespeichervorrichtung relativ 
verdrehbaren Massen angeordnet ist und zumindest eine der Massen mit der Kurbel- 
welle und zumindest eine Masse mit einer Eingangswelle des Getriebes unter Zwi- 
schenschaltung einer Reibungskupplung verbindbar ist. 

2. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang. mit einer Brennkraftmaschine und einem Ge- 
triebe, wobei zwischen einer Kurbelwelle der Brennkraftmaschine und einer Ein- 
gangswelle des Getriebes ein hydrodynamischer Drehmomentwandler angeordnet ist 
und dieser hydrodynamische Drehmomentwandler mittels einer Wandleruberbru- 
ckungskupplung uberbruckbar ist. 

3. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine und einem Ge- 
triebe, wobei zwischen einer Kurbelwelle der Brennkraftmaschine und zumindest ei- 

. ner Eingangswelle des Getriebes zumindest eine Reibungskupplung vorgesehen ist, 
die mittels eines hydraulischen Ausrucksystems, zumindest bestehend aus einem 
hydraulischen Nehmerzylinder, einem hydraulischen Geberzylinder und einer diese 
verbindenden hydraulischen Leitung, betatigt wird. 

4. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine und einem Ge- 
triebe, sowie einer eine Kurbelwelle der Brennkraftmaschine und eine Getriebeein- 
gangswelle des Getriebes verbindende Drehmomentubertragungseinrichtung, wie 
Reibungskupplung oder hydrodynamischer Drehmomentwandler, wobei in zumindest 
eine Wange der Kurbelwelle ein Schwingungstilger zur Verminderung von Dre- 
hungleichformigkeiten der Brennkraftmaschine vorgesehen ist. 



5. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine und einem be- 
zuglich seiner Ubersetzung kontinuierlich verstellbaren Umschlingungsmittelgetriebe, 
bestehend aus einem Getriebeeingangsteil mit einem ersten Kegelscheibensatz und 
einem Getriebeausgangsteil, mit einem zweiten Kegelscheibensatz sowie einem 
endlosen, beide Kegelscheibensatze umschlingenden Umschlingungsmittel, wobei 
jeweils eine Kegelscheibe eines Kegelscheibensatzes gegenuber einer zweiten 
Scheibe des Kegelscheibensatzes axial mittels hydraulischen Drucks verlagerbar ist. 

6. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, insbesondere nach Anspruch 5, dadurch ge- 
kennzeichnet, dass das Umschlingungsmittel aus einer Kette gebildet ist, die aus in 
Laufrichtung hintereinander folgenden Laschenverbanden besteht, die quer zur Lauf- 
richtung von Stegen durchdrungen werden, wobei diese Stege an ihren axialen En- 
den jeweils in Reibeingriff mit den beiden Kegelscheiben eines Kegelscheibenpaares 
stehen. 



7. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, insbesondere nach Anspruch 5, dadurch ge- 
kennzeichnet. dass das kontinuierlich -verstellbare Umschlingungsmittelgetriebe Teil 
eines leistungsverzweigten Getriebes ist. 

8. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine und einem Ge- 
triebe, wobei das Getriebe ein Kurbelgetriebe ist. 



9. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, einer Brennkraftmaschine und einem Getrie- 
be, wobei das Getriebe ein automatisiertes Schaltgetriebe mit zumindest einer Getrie- 
beeingangswelle ist und die Schaltvorgange mittels einer Aktorik erfolgen, die zumin- 
dest aus einem Elektromotor gebildet ist. 

10. Kraftfahrzeug mit einem Antriebsstrang, mit einer Brennkraftmaschine mit einer Kur- 
belwelle und einem Getriebe mit zumindest einer Getriebeeingangswelle, wobei eine 
Elektromaschine mit der Kurbelwelle und/oder der Getriebeeingangswelle koppelbar 
ist. 



1 1 . Kraftfahrzeug mit einer Pumpe zur hydraulischen Versorgung von Lenkungssystemen 
und/oder Fahrwerkssystemen und/oder Getriebesystemen. insbesondere Flugelzel- 
lenpumpe oder Radialkolbenpumpe Oder Zahnradpumpe, wobei die Pumpe Einrich- 
tungen zur Regelung des Volumenstroms aufweist. 

12. Kraftfahrzeug mit einer Pumpe, wie Flugelzellenpumpe oder G-Rotor-Pumpe oder 
Rollenzellenpumpe, insbesondere zur Schmierolversorgung eines Verbrennungsmo- 
tors, wobei der Voiumenstrom der Pumpe temperaturabhangig beeinflussbar ist. 

13. Kraftfahrzeug mit einer Klimaaniage mit Klimakompressor. wie Schwenkringkompres- 
sor, insbesondere zur Verwendung von GO2 als Kaltemittel, wobei die Klimaaniage 
zur Kuhlung und/oder Erwarmung durch Verwendung als Warmepumpe einsetzbar 
ist. 

14. Kraftfahrzeug mit einem Getriebe, insbesondere automatisiertes Schaltgetriebe, wo- 
bei verschiedene Schalt- und Kupplungsstrategien hydraulisch und/oder elektromoto- 
risch ausgefuhrt werden konnen. 
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Zusammenfassung 

Die Erfindung betrifft einen Antriebsstrang insbesondere fur ein Kraftfahrzeug und ein Verfahren zum 
Betrieb. 
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